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CHAPITRE 1

INTRODUCTION

1.1 Pompe a chaleur géothermique a expansion directe

Les pompes a chaleur géothermique a expansion directe fonctionnent selon le méme cycle
frigorifique que les pompes a chaleur géothermiques a fluide secondaire, a savoir le cycle de
réfrigération simple a compression de vapeur. La particularité des systémes a expansion
directe est que I'échangeur de chaleur géothermique est une composante intégrale du circuit
frigorifique. Cet échangeur est constitué¢ de longs tubes en U connectés en parall¢le, insérés
verticalement dans les puits géothermiques et dans lesquels circule un fluide frigorigéne en
changement de phase. Ces particularités complexifient la dynamique de 1'écoulement du

réfrigérant dans le circuit. Ce comportement complexe ainsi que la répercussion sur le

comportement global de la machine frigorifique ne sont, a ce jour, pas documentés.

Dans le contexte économique et environnemental actuel, les systémes géothermiques sont
considérés comme ¢étant les systemes les plus éconergétiques offerts sur le marché.
Relativement a 1'accroissement de la demande pour les systemes géothermiques, les systemes
géothermiques a expansion directe connaissent un regain d'intérét. Ces systémes sont
commercialement en vente depuis plusieurs années. Toutefois, peu de documentation et de

recherche scientifique sont disponibles pour ces équipements.

Ainsi, devant cet accroissement d'intérét et relativement a la lacune de recherche scientifique
concernant les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe, nous avons considéré
comme ¢étant une contribution scientifique importante I'avancement des connaissances dans

ce domaine.
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1.2 Objectifs

L'objectif principal de cette thése consiste en 1'analyse expérimentale et la modélisation d'un

échangeur de chaleur géothermique a expansion directe. La réalisation de cet objectif

permettra de mieux comprendre et prédire le comportement dynamique complexe de cet

¢lément en mode condenseur et en mode évaporateur. L'obtention de cet objectif est réalisée

par les étapes suivantes:

e Définir un modéle numérique dynamique d'un échangeur de chaleur réfrigérant-sol
vertical.

e Réaliser une multitude d'essais expérimentaux afin de comprendre et d'analyser le
comportement d'un échangeur de chaleur réfrigérant-sol vertical en mode condenseur et
en mode évaporateur.

e Comparer les résultats du modele de simulation avec les résultats expérimentaux

obtenus.

1.3 Plan du rapport

Le contenu de cette thése présente, dans un premier temps, la description du systéme
frigorifique analysé. Ce systéme, une pompe a chaleur géothermique a expansion directe,
posséde des caractéristiques de conception et d'opération particuliéres. Ces caractéristiques,
présentées au CHAPITRE 2 sont essentielles a identifier initialement afin de bien saisir

I'avancement de la présentation des résultats ainsi que de I'analyse en résultant.

Le CHAPITRE 3 fait un état des connaissances concernant les travaux et recherches
effectués sur les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe, les modéles
dynamiques de simulation de systemes frigorifiques, les modeles dynamiques détaillés des

échangeurs de chaleur et le phénomene de distribution dans les écoulements en paralléle.

Le CHAPITRE 4 présente le développement du modéle dynamique et distribué¢ de
I'échangeur de chaleur géothermique verticale. Ce modele est développé pour les modes

condenseur ou évaporateur. L'inclusion de la modélisation transitoire du transfert de chaleur
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diffusif avec le sol constitue une caractéristique unique de ce modele par rapport aux modeles

définis dans la littérature.

Le banc d'essai étant complexe et possédant un nombre important d'instruments de mesure, le
CHAPITRE 5 décrit les différents instruments utilisés ainsi que leur emplacement et le nom
de leur variable. Ce chapitre est également consacré a la présentation des évaluations de

propriétés effectuées ainsi que des parametres calculés selon le mode d'opération du systéme.

Les CHAPITRE 6 a CHAPITRE 11 sont consacrés a la représentation et l'analyse des
résultats expérimentaux obtenus. Ces résultats sont présentés pour les modes de
fonctionnement en climatisation et en chauffage. Une attention particuliére est portée, dans

ces chapitres, au comportement des boucles géothermiques.

Finalement, le CHAPITRE 12 présente l'obtention et la comparaison expérimentale des
résultats de simulation pour I'échangeur de chaleur réfrigérant-sol en mode condenseur et

évaporateur.






CHAPITRE 2

DESCRIPTION DU SYSTEME

2.1 Description générale du systeme

La pompe a chaleur a expansion directe décrite dans la présente étude est une unité de la
compagnie Maritime Geothermal modele DXWG-45. Cette unité est une pompe a
chaleur d'une capacit¢ nominale de climatisation de 10 kW et utilisant le fluide
frigorigéne R-22 (chlorodifluorométhane). L'unité posséde un échangeur de chaleur
réfrigérant-eau a tubes coaxiaux de capacité nominale de 17.6 kW en mode chauffage
(Turbotec BTSS-60) du c6té interne du batiment et un échangeur de chaleur réfrigérant-
sol constitué de trois boucles en parallele insérées dans des puits géothermiques forés
dans le sol. Le compresseur de type alternatif a piston (Tecumseh AVAS538EXN) a une
puissance nominale de 2.24 kW. Selon le mode de fonctionnement du systeéme, les
valves de détente utilisées différent: en mode climatisation, une seule valve de détente
(Parker SE5VX100) de capacité¢ nominale de 17.0 kW est utilisée alors qu'en mode
chauffage, trois valves de détente (Danfoss TUBE 068U2162) de capacité nominale de

2.6 kW chacune sont utilisées.

Le fonctionnement thermodynamique d'une pompe a chaleur géothermique a expansion
directe n'est guere différent de celui d'une pompe a chaleur géothermique a boucle
secondaire. La PACG-DX fonctionne selon le cycle de réfrigération simple a
compression de vapeur. Ainsi, les quatre composantes majeures du systéme sont : le
compresseur, les ¢léments détendeurs, I'évaporateur sec (échangeur réfrigérant-eau en
mode climatisation et échangeur réfrigérant-sol en mode chauffage) et le condenseur
(échangeur réfrigérant-eau en mode chauffage et échangeur réfrigérant-sol en mode

climatisation).
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La particularité des systémes a expansion directe réside essentiellement au niveau de
I'échangeur réfrigérant-sol. Pour l'unité étudiée, cet échangeur géothermique est
constitué de trois boucles en cuivre insérées dans des puits de 30 métres de profondeur
forés avec un angle de 30 degrés par rapport a la verticale. Chaque boucle est constituée
d'un tube en cuivre mou de 12.7 mm de diameétre (appelé la ligne de vapeur) et d'un tube
en cuivre mou de 9.7 mm de diamétre (appelé la ligne de liquide). Les deux tubes sont

soudés ensemble a l'une de leurs extrémités et forment ainsi un tube en U (Figure 2.1).

Figure 2.1 Boucle géothermique en cuivre

Les sections suivantes présentent les caractéristiques d'opération de la PACG-DX selon
son mode de fonctionnement. En effet, pour le systeme étudié, les éléments et stratégies
de controle différent selon le mode de fonctionnement sélectionné. Tel qu'il sera
présenté, le nombre de boucles géothermiques utilisées dans les deux modes d'opération
est différent. Puisque les dimensions de 1'échangeur réfrigérant-eau et de 1'échangeur
réfrigérant-sol différent grandement, il s'avere difficile de gérer la charge de réfrigérant
pour les deux modes d'opération. La masse volumique du réfrigérant étant globalement
plus élevée lors du phénoméne de condensation a haute pression que du phénomene
d'évaporation a basse pression, le manufacturier du systeme a opté pour gérer les

dimensions du condenseur (échangeur réfrigérant-sol) en limitant, au maximum a deux,
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le nombre de boucles géothermiques activées simultanément durant le fonctionnement
du systéeme en mode de climatisation. Cela permet ainsi au systeme d'opérer avec une
charge unique de réfrigérant tout en maintenant des pressions d'opération du cycle
frigorifique satisfaisantes pour les deux modes de fonctionnement. De plus, une partie
du réfrigérant en exceés peut s'accumuler dans l'accumulateur de succion lorsque les
conditions d'opération I'imposent. Ce type de gestion de la charge de réfrigérant ou des
dimensions des échangeurs de chaleur ne se pose habituellement pas avec une pompe a
chaleur géothermique classique a boucle secondaire puisque les dimensions des deux
échangeurs de chaleur d'un tel systéme sont semblables et I'accumulateur de succion

permet de gérer le réfrigérant en exces lorsque nécessaire.

Pour le systeme étudié dans cette thése, la charge de réfrigérant est de 6.8 kg. Les
dimensions des échangeurs de chaleur au niveau de 1'écoulement du réfrigérant sont:
e Echangeur réfrigérant-eau:

o Section annulaire: 0.00039 m*

o Longueur de I'échangeur: 7.2 m

o Volume de I'échangeur : 0.00281 m’
e FEchangeur réfrigérant-sol:

o Section de la ligne liquide: 6.06 x10”° m*

o Longueur totale de la ligne liquide: 50 m/boucle

o Section de la ligne vapeur: 9.62 x10™ m?

o Longueur totale de la ligne vapeur: 50 m/boucle

o Volume de I'échangeur : 0.00784 m’/boucle

A titre d'indication, les tableaux suivants présentent les répartitions de masse dans le
systtme en fonction du mode d'opération. Les masses volumiques représentent les
masses volumiques moyennes le long des échangeurs en fonction de conditions
normales d'opération; a savoir une pression de 1975 kPa au condenseur et 500 kPa a

I'évaporateur. Tel que présenté dans ces tableaux, lors du fonctionnement en mode
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climatisation, la masse effective dans le systetme (4.51 kg a I'évaporateur et au

condenseur) est supérieure a celle lors du fonctionnement en mode chauffage (1.73 kg).

Pour I'opération en mode climatisation, si la troisieme boucle était activée, la charge
actuelle de 6.8 kg de réfrigérant dans le systéme ne permettrait pas au systeéme d'opérer
avec les pressions prescrites ci-haut. Le systéme opererait avec des pressions plus
faibles (notamment au condenseur) ce qui occasionnerait une baisse de température de
condensation et possiblement l'apparition de réfrigérant vapeur a I'élément détendeur et
des problémes de stabilité et de performances. L'alternative de 1'augmentation de charge
de réfrigérant nécessiterait un accumulateur plus volumineux et augmenterait le cofit en
fluide frigorigene du systéme. Ainsi le choix du manufacturier sur la gestion des

dimensions du condenseur constitue un compromis face aux contraintes mentionnées ci-

haut.
Tableau 2.1 Répartition de la masse de réfrigérant en mode climatisation
Masse Volume du Masse Volume de Masse Masse dans Masse dans
volumique | condenseur | volumique | I'évaporateur dans le I'évaporateur | I'accumulateur
condenseur | (2 boucles) | évaporateur (m®) condenseur (kg) kg
(kg/m’) (m®) (kg/m’) (kg)
300 0.01568 40 0.00281 4.70 0.11 1.99
Tableau 2.2 Répartition de la masse de réfrigérant en mode chauffage
Masse Volume du Masse Volume de Masse Masse dans Masse dans
volumique | condenseur | volumique | I'évaporateur dans le I'évaporateur | I'accumulateur
condenseur (m*) évaporateur | (3 boucles) | condenseur (kg) kg
(kg/m’) (kg/m’) (m®) (kg)
300 0.00281 40 0.0235 0.84 0.94 5.02
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2.2 Fonctionnement du systéme en mode climatisation

Lors du fonctionnement de la pompe a chaleur en mode climatisation, schématisée sur la
Figure 2.2, I'ordinateur de bord du systéme contrdle le nombre de boucles géothermiques
activées. En fonction des conditions d'opération et des données enregistrées durant
'opération du systéme (nombres d'heures d'utilisation de chaque boucle), 1'ordinateur
sélectionne une boucle ou une combinaison de deux boucles géothermiques a activer.
Les lignes de récupération des boucles non-activées servent a récupérer leur réfrigérant
et permettent au systetme de fonctionner avec la charge totale de réfrigérant. Le
réfrigérant circule vers les boucles géothermiques par les valves a trois voies activées.
Le réfrigérant est condensé dans les boucles géothermiques et est détendu dans la valve
de détente thermostatique de climatisation. Les valves anti-retour, situées en aval des
valves de détente dédiées au mode chauffage, empéchent le réfrigérant d'y circuler. De
plus, la valve de chauffage est fermée durant le mode de climatisation et empéche le

réfrigérant de circuler dans le collecteur de réfrigérant liquide utilisé en mode chauffage.

Durant le fonctionnement normal du systéme, les boucles activées alternent selon la
séquence suivante : boucle #1, boucle #2, boucle #3, boucles #1 et #2, boucles #2 et #3,
boucles #1 et #3. L'ordinateur de bord du systéme change les boucles activées lorsque la

haute pression du cycle frigorifique atteint 2150 kPa.

Ainsi, durant le fonctionnement du systéme en climatisation, le condenseur est un
échangeur réfrigérant-sol pouvant étre constitué d'une seule boucle ou de deux boucles

en parallele.
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23 Fonctionnement du systéme en mode chauffage

Lors du fonctionnement de la pompe a chaleur en mode chauffage, schématisée sur la Figure
2.3, les trois boucles constituant I’échangeur géothermique sont activées et le débit de
réfrigérant est régularisé dans chaque boucle par une valve de détente thermostatique. Les
valves anti-retour, situées en aval de la valve de détente dédiée au mode climatisation,
empéchent le réfrigérant de circuler par cet organe. A la sortie du condenseur (échangeur
eau-réfrigérant), le réfrigérant est ainsi détendu a travers les trois valves de détente
thermostatiques branchées en parall¢le. Le réfrigérant a basse pression s'évapore ensuite dans
les boucles géothermiques et circule par les valves a trois voies (non-activées) jusqu'a

['accumulateur.

Ainsi, durant le fonctionnement du systéme en chauffage, 1'évaporateur est un échangeur
réfrigérant-sol constitu¢ de trois boucles en paralleéle lesquelles sont indépendamment

régulées par une valve de détente dédi¢e a chaque boucle.
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CHAPITRE 3

REVUE DE LA LITTERATURE

La revue de littérature regroupe I'état des connaissances concernant les performances
expérimentales et la modélisation des pompes a chaleur géothermiques a expansion directe,

en particulier celles utilisant des boucles géothermiques verticales.

Dans un premier temps sont présentés les résultats expérimentaux au niveau des
caractéristiques de fonctionnement et des performances de systémes a expansion directe ainsi
que les lignes directrices de conception de ces systémes. Par la suite, les méthodes de
simulation du cycle frigorifique sont décrites en privilégiant les modeles pour les échangeurs
de chaleur. Finalement, les caractéristiques d'opération ainsi que les modeles de simulation

d'échangeurs de chaleur avec écoulement de réfrigérant en paralléle sont présentées.

3.1 Pompes a chaleur a expansion directe

Les pompes a chaleur géothermique a expansion directe avec puits verticaux sont des
systemes offerts sur le marché par différents manufacturiers depuis plus d'une vingtaine
d'années. Bien que ces systémes soient ¢tudiés depuis les années 1950, peu de données
portant sur leur comportement et leurs performances sont disponibles dans la littérature
scientifique. De plus, confronté a ce manque de documentations et recherches scientifiques, il
existe peu de lignes directrices éprouvées pour la conception et I'opération de ces systémes.
Par ailleurs, il n'existe pas d'outil de dimensionnement du champ de capteurs géothermiques
tels que l'on retrouve pour les systemes géothermiques a boucles secondaires et qui ont

grandement contribué a 1'essor de cette technologie.

Les travaux pionniers ont €té initiés dans les années 1950 et portaient essentiellement sur

'évaluation des performances expérimentales de pompes a chaleur géothermiques a
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expansion directe utilisant des échangeurs de chaleur géothermiques horizontaux (Coogan,

1949; Freund, 1959; Guernsey, 1949; Ingersoll, 1948; Smith, 1956).

Coogan (1949) évalue expérimentalement les taux d'extraction de chaleur du sol pour un tube
en cuivre enfoui horizontalement dans lequel circule du réfrigérant R-12 diphasique en
évaporation. Les taux d'extraction de chaleur mesurés varient de 26 4 52 W-m™ en fonction
de l'arrangement de la tuyauterie et des conditions d'opération. Les résultats expérimentaux
de Coogan démontrent la variation temporelle graduelle de la température du sol a proximité
des échangeurs de chaleur ainsi que la diminution graduelle résultante des taux d'extraction
de chaleur. Coogan énumeére les principaux facteurs influengant le taux d'extraction de
chaleur du sol par un tube dans lequel circule du réfrigérant : propriétés physiques du sol,
temps d'opération du phénomene d'extraction de chaleur, température du sol, température du
réfrigérant, diametre et longueur du tube, profondeur d'enfouissement du tube et distance
séparant deux tubes dans la méme tranchée. Coogan conclut que des tubes de petit diameétre
(entre 12.7 mm et 19 mm) sont préférables et suggere de distancer les tubes concourants dans

une méme tranchée d'environ 0.9 m pour limiter l'interférence thermique.

Smith (1951) présente plusieurs tests expérimentaux permettant de définir les facteurs
influengant les dimensions du champ de capteurs géothermiques horizontaux afin de
répondre aux besoins d'extraction de chaleur du sol : caractéristiques physiques du sol, taux
de transfert de chaleur d'un échangeur géothermique en fonction des conditions d'opération et
quantité annuelle de chaleur extraite ou rejetée dans le sol. Cet auteur note que des champs
de capteurs mal dimensionnés ont largement contribu¢é au mauvais fonctionnement de
plusieurs pompes a chaleur géothermiques a expansion directe en plus de réduire
significativement l'intérét pour ce type de technologie. Smith conclut que les champs de
capteurs horizontaux nécessitent une surface de terrain considérable et propose ainsi
d'envisager des puits verticaux tout en notant les possibilités de dégradation locale de la
température du sol si les quantités de chaleur extraites et rejetées ne sont pas équilibrées

annuellement.
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Freund et Whitlow (1949) ont mené une étude exhaustive sur plusieurs systémes afin de
définir les méthodes d'installation ainsi que les caractéristiques d'opération permettant aux
systemes géothermiques, a boucle secondaire et a expansion directe, d'étre envisagés comme
une technologie viable. Les auteurs citent les principaux avantages de la technologie a
expansion directe par rapport a celle utilisant un fluide secondaire : élimination de la pompe
de circulation pour le fluide secondaire, élimination d'un échangeur de chaleur entre le circuit
primaire et le circuit secondaire ainsi qu'une possible augmentation des performances
thermodynamiques diminuant alors les frais de fonctionnement. Certains problémes liés aux
systémes a expansion directe ont été soulevés dans l'article : probléme de retour d'huile au
compresseur, possibilités de fuites au niveau de la tuyauterie enfouie dans le sol et probléme
de distribution du réfrigérant dans les puits géothermiques. Selon les auteurs, les fuites au
niveau de la tuyauterie ne sont pas problématiques si l'installation est faite selon les regles de
l'art. Pour assurer un retour d'huile adéquat au compresseur, la vitesse d'écoulement du
réfrigérant dans 1'échangeur géothermique doit étre suffisante pour entrainer I'huile dans
I'écoulement de réfrigérant, mais pas trop ¢levée pour ne pas causer de pertes de pression
excessives. Les auteurs notent que des taux d'extraction de chaleur de I'ordre de 31 4 42 W/m
sont réalisables et permettent un fonctionnement adéquat des systémes. Pour pallier au
probléme de distribution de réfrigérant dans les puits, les auteurs ont utilisé des plaques
orifices dans la ligne de retour des boucles géothermiques afin de forcer la circulation du

réfrigérant liquide et de 1'huile restant dans certaines boucles.

Dans les années 1980, de nouvelles technologies ont permis de résoudre les problémes de
corrosion et de démarrage en mode refroidissement des systémes a expansion directe
(Goulburn, 1978; 1983; Ratliff, 1986). Les problémes de corrosion sont pratiquement
inexistants pour la majorité des sols & moins que ces derniers contiennent des composés
chimiques fortement oxydants. Dans de telles situations, il est néanmoins possible de
recouvrir les tuyaux de cuivre d'un enduit protecteur ou encore d'utiliser une anode
cathodique. Pour recourir aux problémes de démarrage des systémes, il a ét¢ démontré que

l'utilisation de puits géothermiques peu profonds ou l'utilisation d'un accumulateur de
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réfrigérant ainsi qu'une charge de réfrigérant suffisamment élevée dans le cycle frigorifique

sont des solutions satisfaisantes.

Bien que la technologie semble étre adéquatement développée pour ce type de systéme, peu
de recherches et d’études expérimentales ont été réalisées depuis. Ce faible intérét pour les
systémes a expansion directe semble étre attribuable a deux principaux facteurs : les échecs
technologiques encourus auparavant par ce type de systtme semblent 1’avoir rendu
impopulaire et I’intérét sans cesse grandissant pour les systémes géothermiques avec boucle
secondaire laisse peu de place aux systemes a expansion directe dans le domaine de la
recherche. En Autriche toutefois, plus de 50% des systémes de pompe a chaleur installés
entre 1998 et 2004 sont des systémes a expansion directe avec champs de capteurs
horizontaux (Halozan, 2005; 1993). Les auteurs citent l'obtention de coefficients de

performance saisonniers en mode chauffage de 4 a 5 avec un potentiel d'obtenir jusqu'a 6.

Seulement quelques travaux de recherche expérimentale portent sur I’évaluation de la
faisabilité et des performances des systemes géothermiques a expansion directe avec puits
verticaux : (Goulburn, 1983; Mei, 1990; Wang, 2009). Les résultats de Goulburn et Fearson
portent sur un systéme a expansion directe utilisant un champ de 16 capteurs en U verticaux
de 10 metres de profondeur agissant comme évaporateur. Leur systéme, utilisant le
réfrigérant R12, est mis en fonction pour 2617 heures continuelles. Sur cet intervalle de
temps, le COP du systéme varie de 2.5 a 3.4 et le taux de rejet de chaleur dans le batiment
demeure relativement constant entre 7.5 et 8.5 kW. Les auteurs ne présentent aucun probléme

de fonctionnement du systéme sur l'intervalle de temps testé.

Mei et Baxter (1990) ont procédé a I’évaluation expérimentale des performances des puits
géothermiques a expansion directe. Les auteurs ont simulé des puits géothermiques de faibles
profondeurs en laboratoire en insérant des boucles en cuivre a expansion directe dans des
tubes verticaux de 4,6 m de hauteur. Ils ont fait écouler de I’eau dans les tubes et le controle
du débit d’eau leur a permis de simuler différentes conditions pouvant se retrouver dans le

sol. Les résultats obtenus démontrent que les puits géothermiques a expansion directe sont
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pratiquement deux fois plus performants que les puits géothermiques conventionnels. Selon
les résultats des auteurs, les taux d'extraction et de rejet de chaleur au niveau des boucles
géothermiques varient de 105 a 207 W/m en fonction du mode de fonctionnement et des
conditions d'opération. Les auteurs comparent leurs résultats avec ceux donnés par Bose
(1980) (Bose, 1980) lequel cite des taux de transfert de chaleur pour les boucles
géothermiques avec fluide secondaire de l'ordre de 43 a 58 W/m. Ainsi, pour les mémes
besoins énergétiques, la profondeur requise des puits géothermiques a expansion directe est
environ deux fois moindre que pour des puits géothermiques conventionnels avec fluide
caloporteur secondaire. Cette réduction des dimensions des puits permet d'envisager une
réduction des cotits de forage par rapport a un systéme conventionnel. Les coefficients de
performance du systéme utilisé¢ par les auteurs varient d'environ 1.75 a 3.5 en fonction du
mode de fonctionnement et des conditions d'opération. De plus, les recherches effectuées
n’ont démontré aucun probléme de retour d’huile ou de démarrage a froid du systéme. Les
auteurs notent toutefois avoir observe des conditions d'instabilit¢ de la valve de détente

thermostatique causés par une valve surdimensionnée.

Une ¢étude expérimentale récente (Wang, 2009) s'avere tout particulierement intéressante aux
fins du présent projet. Cette étude porte sur 1'évaluation expérimentale en mode chauffage
d'une pompe a chaleur géothermique a expansion directe avec des puits verticaux de 30
metres de profondeur. Le systeme cité dans cette étude est similaire au systéme analysé dans
la présente thése. A l'instar du systéme analysé dans cette thése, le systéme de Wang posséde
trois puits géothermiques verticaux en parallele lors du fonctionnement en mode chauffage.
La différence principale réside dans le fait que le systeme de Wang utilise une seule valve de
détente thermostatique commune aux trois puits alors que le systéme €tudié¢ pour la présente
these utilise une valve de détente thermostatique unique a chaque puits. Les Figure 3.1 et 3.2

illustrent la différence entre les deux systémes au niveau des puits géothermiques.

L'étude de Wang démontre que la pompe a chaleur utilisée en mode chauffage permet
d'obtenir des coefficients de performance de l'ordre de 3.28 a 3.55 lorsque les températures

d'évaporation et de condensation du réfrigérant (R-134a) sont respectivement de 3.14 °C et
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53.4 °C. Le taux d'extraction de chaleur dans les puits géothermiques est évalué¢ a 51.5 W/m.
Du point de vue du comportement du systéme, les auteurs notent de potentiels problémes au
niveau de la mauvaise distribution du réfrigérant dans les puits en parallele de méme que des
problémes d'instabilité de la valve de détente thermostatique. Les auteurs soulignent qu'afin
d'améliorer les performances et la fiabilit¢ d'opération de tels systémes, les problémes de
distribution du réfrigérant dans les puits en paralléle et d'instabilité de la valve thermostatique
doivent étre résolus. Les auteurs notent ¢galement que les pertes de charge au niveau de
I'évaporateur sont importantes et que la quantité de réfrigérant requise par le systéme est plus

importante que pour un systéme a boucle secondaire.
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Figure 3.2 Systéme présenté par Wang et al.

Peu d’études portent sur la modélisation de systémes de pompe a chaleur géothermique a
expansion directe. L’¢tude la plus détaillée est celle de Safemazandarani (Safemazandarani,
1988; 1990) qui décrit la modélisation d’un échangeur géothermique de type concentrateur a
expansion directe. L’échangeur est compos¢ de tubes en cuivre immergés horizontalement
dans un bassin d’eau semi-circulaire enfoui dans le sol. L’auteur modélise le transfert de
chaleur entre 1’échangeur et le bassin a I’aide de la forme transitoire de 1’équation
bidimensionnelle de conduction de chaleur en modélisant le bassin d’eau par une forme
rectangulaire. L’équation gouvernante est résolue numériquement par différence finie
explicite. Une particularité¢ de cette étude est la modélisation de la formation possible de
glace sur la tuyauterie a I’intérieur du bassin d’eau. L’échangeur de chaleur, composé de
tuyaux de cuivre horizontaux, est modélisé selon la méthode NTU-Epsilon. Ainsi, aucune

dynamique du réfrigérant n’est prise en considération.
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3.2 Modélisation dynamique de systemes fonctionnant selon le cycle de
réfrigération a compression de vapeur

Les performances des machines fonctionnant selon le cycle de réfrigération a compression de
vapeur n'ont cess€ de croitre dans les derniéres années. Face a I'intérét indéniable envers ces
systémes, la prolifération des projets de recherche et développement visant I'amélioration des
performances de ce type de systéme s'est avérée incontournable. En fait, 'amélioration des
performances de ces systémes permet de réduire considérablement la consommation
énergétique globale puisque les machines frigorifiques sont de plus en plus utilisées
mondialement. La méthode conventionnelle utilisée pour la conception de machines
frigorifiques consiste a construire des prototypes de machine selon des parameétres définis
(performances désirées, conditions d'opération, performances des composantes, etc.) et
mesurer les performances réelles obtenues par des essais expérimentaux (Ding, 2007). Ce
processus, basé sur une série de tests expérimentaux par essai-erreur, est généralement long
et colteux car les performances mesurées ne sont pas nécessairement les performances
initialement envisagées. La conception de machines frigorifiques par l'utilisation de modéles
de simulation a été utilisée et les avantages de cette méthode par rapport a la méthode
conventionnelle de conception ont été démontrés (Ding, 2007). L'ajustement des parametres
de configuration d'un systéme peut étre plus facilement et rapidement réalisé en utilisant un
modele de simulation plutét qu'en construisant des prototypes afin de rencontrer les
performances escomptées. De plus, des algorithmes d'optimisation peuvent étre implantés
dans le processus de simulation afin de générer des solutions optimales de conception. Bien
que les modéles de simulation s'averent intéressants, ces derniers se doivent d'étre rapides,
précis et stables. L'obtention de tels modeles n'est pas une tache aisée puisque les qualificatifs
énumérés précédemment sont habituellement en conflit et afin d'obtenir de bons outils de

simulation, la réalisation de projets de recherches exhaustifs et rigoureux est une nécessité.

La modélisation du cycle d’opération des systémes frigorifiques peut se diviser en deux
catégories : modé¢lisation en régime permanent et modélisation en régime transitoire. La
modélisation en régime permanent s’avere €tre plus simple a réaliser tant de fagon analytique

que numérique. Toutefois, la modélisation en régime transitoire permet d’avoir une meilleure
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appréciation de I’influence de la variation temporelle des parametres d’entrées d’un modéle
sur I’évaluation de son comportement. Ainsi, en fonction du systéme et du comportement a
modéliser, la modélisation en régime transitoire peut s'avérer étre 1'unique approche a adopter

afin de bien représenter le phénomene physique voulu.

Dans I'¢tude des systemes fonctionnant selon le cycle de réfrigération a compression de
vapeur, les variations des paramétres d’entrées surviennent généralement lors des arréts et
départs du systéme ainsi que lors du changement des conditions externes du systéme tel la
température ambiante ou le signal de contrdle. Pour le systeme étudié dans cette thése, aux
parameétres mentionnés précédemment s'ajoutent les variables suivantes: la variation
graduelle de la température du sol au voisinage des puits géothermiques, l'interférence
thermique entre les tubes paralleles d'une boucle géothermique et la variation de la
distribution du réfrigérant dans les boucles en parallele. Bien que la modélisation en régime
transitoire soit plus complexe et demande plus de ressources informatiques que la
modélisation en régime permanent, elle permet néanmoins d’avoir une meilleure appréciation

du comportement de systéme soumis a des variations de leurs parameétres d’entrées.

Deux approches sont généralement utilisées pour modéliser le comportement transitoire des
composantes d’un systéme. Une approche courante est la modélisation du comportement a
I’aide des données du manufacturier ou de résultats expérimentaux. Cette approche, parfois
appelée modélisation de type ’boite noire’’, permet d’obtenir une représentation
mathématique simple du comportement des composantes, mais limite toutefois 1’utilisation
des résultats a des composantes de méme configuration dimensionnelle ainsi qu’a I’intérieur
d’une plage d’opération déterminée. La seconde approche consiste a modéliser les
composantes a ’aide des principes physiques fondamentaux. Cette approche permet de
modéliser les composantes selon les configurations dimensionnelles et les conditions
d’opération désirées. Elle permet également de faire des analyses théoriques paramétriques

selon les conditions voulues.
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Bendapudi et al. (Bendapudi, 2002) ont fait une revue de littérature détaillée portant sur les
modeles dynamiques d’équipements frigorifiques fonctionnant selon un cycle de
réfrigération a compression de vapeur. Leur rapport comporte une revue des modeles
dynamiques portant sur des systémes complets ainsi que sur des composantes des systémes
(évaporateur, condenseur, compresseur et valve de détente). Selon leur revue de littérature,
ces auteurs constatent que seuls les compresseurs sont parfois modélisés a I’aide des données
du manufacturier, la dynamique de cette composante se réalisant sur une échelle de temps de
loin inférieure aux autres composantes. Les échangeurs de chaleur et les valves de détente
sont quant a eux modélisés a 1’aide des principes physiques. Les auteurs notent également
que les échangeurs de chaleur sont les composantes les plus complexes et importantes a

modéliser dans un systéme frigorifique a compression de vapeur.

Plusieurs mod¢les dynamiques de simulation d'évaporateurs et/ou condenseurs ont été
développés depuis les années 1980 (Chi, 1982; Garcia-Valladares, 2004; Hermes, 2008;
MacArthur, 1984; 1989; Mithraratne, 2000; Nyers, 1994; Wang, 2006). Les premiers
modeles utilisaient principalement une approche a parametres localisés pour laquelle
I'échangeur de chaleur est divis¢é en régions distinctes en fonction de la phase
thermodynamique du réfrigérant (liquide, liquide-vapeur, vapeur). Pour chacune des régions
développées, les parameétres et propriétés thermodynamiques sont représentés par une seule
valeur moyenne. Les mode¢les a parameétres localisés se sont avérés fort attrayants puisque
leur niveau de complexité est relativement bas, les ressources informatiques accessibles et les
temps de calcul rapides. Leurs utilisations et niveaux de précision sont toutefois limités;
notamment pour la représentation de phénomenes d'écoulements diphasiques transitoires
complexes. Des modeles a parameétres distribués ont également été développés par plusieurs
chercheurs et le sont encore dans les recherches actuelles. Les modeles a parametres
distribués traitent la distribution spatiale des parametres considérés dans chaque région des
¢changeurs de chaleur. Ces modéles a paramétres distribués sont indéniablement plus
complexes et nécessitent plus de ressources informatiques et de temps de calcul que les
modeles a parametres localisés. Toutefois, avec 1'accroissement constant des performances

des ressources informatiques et la nécessité de développer des modeles de simulation de plus
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en plus fiables et précis, les modeles de simulation a parametres distribués sont désormais

généralement privilégiés dans les projets de recherche.

La section suivante porte sur 1'état des connaissances concernant les mod¢les de simulation a

paramétres distribués pour les échangeurs de chaleur avec fluide diphasique.

3.21 Modélisation détaillée des échangeurs de chaleur (condenseur et évaporateur)
par approche a parameétres distribués.

Dans la littérature scientifique, la majorité des modeles dynamiques d'échangeurs de chaleur
a ¢té développée pour des écoulements a contre-courant, a courants croisés ou pour des
¢changeurs a plaques. Sans égard a la nature du fluide caloporteur secondaire ou a la
configuration des écoulements dans I'échangeur de chaleur, les modeles développés résolvent
essentiellement un probleme convectif comme condition aux frontieres externes de la paroi
contenant du réfrigérant. Selon les recherches effectuées, aucun des modéles développés ne
s'appliquent directement a la solution d'un phénoméne purement diffusif comme condition
aux frontiéres externes de la paroi contenant du réfrigérant. De plus, la plupart des modeles
développés et présentés dans la littérature scientifique négligent la distribution spatiale de la
pression du réfrigérant et de ce fait, ne résolvent pas I'équation gouvernante de quantité de
mouvement du réfrigérant. Cette simplification permet de faciliter la solution du probléme et
est généralement considérée comme acceptable pour les types d'échangeurs décrits

précédemment.

MacArthur (1984) développe 'un des premiers modéles d'échangeurs de chaleur contenant
du réfrigérant en changement de phase en utilisant une approche a parametres distribués. Les
équations gouvernantes sont discrétisées selon un schéma complétement implicite et en
utilisant la formulation par volumes de contréle. L'une des simplifications de ce modele
consiste a découpler la réponse thermique de la réponse en pression en posant une vitesse
uniforme du réfrigérant le long de 1'échangeur. MacArthur et Grald (1987) ont amélioré le
modele initial en couplant les équations gouvernantes de continuité et d'énergie afin de

corriger 1'imprécision initialement obtenue sur la distribution de la masse du réfrigérant. Dans
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ce modele, la variation spatiale de pression est négligée et de ce fait, 1'équation de quantité de
mouvement n'est pas résolue. L'écoulement de réfrigérant étant considéré homogéne, un
mode¢le de taux de vide permet de considérer la variation de vitesse de déplacement entre la
phase liquide et la phase vapeur pour un écoulement diphasique. Dans leur étude, MacArthur
et Grald simulent le comportement dynamique d'un systéme de pompe a chaleur. Les

résultats de simulation sont comparés et validés a I'aide de résultats expérimentaux.

Nyers et Stoyan (1994) présentent un modele dynamique a paramétres distribués d'un
évaporateur utilisé pour étudier la régulation d'une pompe a chaleur. Le comportement du
réfrigérant est obtenu en considérant les équations gouvernantes de masse, de quantité de
mouvement et d'énergie. La discrétisation des équations gouvernantes est obtenue selon un
schéma implicite en utilisant la méthode des différences finies. La solution du systéme
d'équations algébriques ainsi obtenu est réalisée par technique d'itération de Newton en
résolvant le systéme linéaire par méthode de Gauss. Le modele de Nyers et Stoyan n'est pas
validé expérimentalement, mais les résultats du comportement dynamique de 1'évaporateur a

la suite des variations de conditions d'opération sont simulés.

Jia et al. (Jia, 1995; 1996; 1999) présentent un modele dynamique a parameétres distribués
pour un évaporateur. Ce modele résout les équations gouvernantes de continuité, de quantité
de mouvement et d'énergie afin de modéliser le comportement du fluide frigorigene. Les
auteurs utilisent un algorithme de solution a deux niveaux afin de diminuer le nombre
d'équations a résoudre simultanément. Dans un premier temps, les équations gouvernantes du
réfrigérant et de la paroi sont résolues par la méthode de Newton-Raphson et ensuite les
¢quations du fluide secondaire sont résolues. Dans les trois articles, les auteurs comparent le

mod¢le mathématique avec des résultats de tests expérimentaux.

Judge et Radermacher (Judge, 1997) décrivent un modele dynamique d'échangeur de chaleur
a parametres distribués permettant de simuler les évaporateurs et condenseurs a air utilisant
tant des réfrigérants purs que des mélanges de réfrigérants. Le comportement des réfrigérants

est modélisé en considérant les équations gouvernantes de continuité, de quantité¢ de
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mouvement et d'énergie. Les équations différentielles sont discrétisées en utilisant un schéma
implicite de deuxiéme ordre. Le systéme d'équations algébriques non linéaires ainsi obtenu
est résolu par la méthode de Newton-Raphson. Une analyse comparative entre les résultats de
simulation et les résultats expérimentaux a permis d'évaluer plusieurs corrélations différentes

pour I'évaluation du coefficient de transfert de chaleur en écoulement diphasique.

Garcia-Valladares et al. (2004) (Garcia-Valladares, 2004) développent un modele numérique
dynamique a parameétres distribués pour les condenseurs et évaporateurs a tubes
concentriques. Les équations gouvernantes de continuité, de quantit¢ de mouvement et
d'énergie servent a modéliser le comportement du fluide frigorigéne. Les auteurs utilisent un
algorithme de résolution a plusieurs niveaux entre 1'écoulement du réfrigérant, la paroi des
tubes et 1'écoulement du fluide secondaire. Les écoulements de fluides sont discrétisés en
utilisant un schéma implicite. La solution des équations est obtenue en résolvant la forme
algébrique des équations gouvernantes discrétisées de fagon itérative en débutant a I'entrée de
I'échangeur et en progressant nceud par nceud le long de 1'échangeur. Les résultats de
simulation sont comparés a des résultats de tests expérimentaux présentés dans d'autres

études.

Ndiaye (Ndiaye, 2007) présente la modélisation détaillée en régime transitoire d'un
échangeur réfrigérant-eau et d'un échangeur réfrigérant-air. La modélisation du fluide
frigorigéne repose sur les équations gouvernantes de continuité, de quantité de mouvement et
d'énergie. La discrétisation des équations est obtenue par la méthode des volumes de controle
selon la méthode de Patankar (Patankar, 1980) et la solution du systéme d'équations est
réalisée par l'algorithme de Thomas (TDMA). L'auteur présente la modélisation dynamique
complete d'une pompe a chaleur et compare ses résultats de simulation avec des résultats de
tests expérimentaux. L'étude réalisée par Ndiaye s'intéresse particulierement aux effets que

peut représenter le cyclage des pompes a chaleur sur leurs performances.
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Hermes et al. (Hermes, 2008) présentent la modélisation numérique a parametres distribués
d'un évaporateur a plaques et serpentins. Ce modele résout les équations gouvernantes de
continuité, de quantit¢ de mouvement et d'énergie afin de modéliser le comportement du
fluide frigorigéne. Les équations gouvernantes sont discrétisées en utilisant une approche par
volumes de contrdles et la solution des équations algébriques résultantes est réalisée par
itérations successives. Les auteurs valident leur modélisation avec des résultats

expérimentaux en régime permanent.

33 Distribution du réfrigérant lors d'écoulements en parallele

Tel que noté dans la revue de littérature portant sur les PACG-DX, la distribution de la masse
de réfrigérant dans les boucles géothermiques en parallele peut étre non-uniforme et
contribuer a diminuer les performances thermodynamiques des systémes. Ce probléme de
non-uniformité¢ de distribution est particulierement important pour le systéme étudi¢ dans
cette thése puisque lorsque le mode chauffage est activé, 1'évaporateur est constitué de trois
boucles géothermiques en paralléle et lorsque le mode climatisation est activé, le condenseur
est constitué de deux boucles géothermiques en parallele. Lorsque des écoulements se
produisent dans des tubes en parall¢le ayant des collecteurs d'entrée et de sortie communs, la
chute de pression est la méme pour chaque tube. Le débit de réfrigérant dans chaque tube
peut toutefois étre différent et cela est particulierement valable lorsque I'écoulement est

diphasique.

Natan et al. (Natan, 2003) présentent la simulation de la distribution de 1'écoulement
diphasique de vapeur d'eau dans des tubes en parallele pour une application de production de
vapeur par chauffage solaire. Bien que leur étude ne s'adresse pas directement au domaine de
la réfrigération, le probleme fondamental étudié est semblable a la distribution de réfrigérant
dans des conduits en parall¢le et leurs conclusions sont intéressantes. Les auteurs simulent la
distribution de la masse d'eau dans deux conduits inclinés en parall¢le en considérant des
variations d'inclinaison et de taux de transfert de chaleur. Selon les résultats obtenus,

plusieurs solutions sont possibles pour la distribution de la masse d'eau dans les conduits et
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les auteurs soulignent qu'en régime permanent la solution la plus probable est celle pour
laquelle les pertes de charge totales sont moindres. De plus, en conclusion, les auteurs notent
que pour des conditions asymétriques de taux de transfert de chaleur sur chacun des tubes, la
masse d'eau liquide est majoritairement distribuée dans le tube ayant le plus faible taux de
transfert de chaleur. Cette situation est non-favorable pour un dispositif de transfert de
chaleur comme leur systéme ou encore pour un échangeur de chaleur tel qu'étudié dans cette
thése. Minzer et al. (Minzer, 2004; 2006) présentent d'une part la validation expérimentale du
modele de simulation développé par Natan et al. et par la suite proposent un modele de

simulation simplifiée avec solutions en régime permanent de méme qu'en régime transitoire.

Brix et al. (Brix, 2009) présentent une modélisation de la distribution du fluide frigorigéne
d'un évaporateur réfrigérant-air dans des microcanaux en régime permanent. Les auteurs
modélisent I'écoulement du réfrigérant en considérant les équations gouvernantes de
continuité, de quantité de mouvement et d'énergie en régime permanent. La discrétisation des
¢quations gouvernantes est réalisée par volumes de contréle et la solution du systéme
d'équations algébriques en résultant est effectuée par la méthode de Newton-Raphson. Les
résultats de simulation sont présentés pour des canaux en paralléle selon deux situations
différentes: (7) titre en vapeur non uniforme a l'entrée des deux canaux, (if) écoulement d'air
non uniforme sur la paroi externe des deux canaux. Les auteurs démontrent que la non-
uniformité des €écoulements se solde par une non-uniformité de la surchauffe de chacun des
canaux et contribue a diminuer la capacité de I'évaporateur. Cette diminution de capacité peut
représenter une pénalité d'environ 20% par rapport a un cas de référence pour lequel la
distribution est uniforme.

Kim et al. (Kim, 2009) présentent une méthode hybride pour équilibrer 1'écoulement du
réfrigérant dans les évaporateurs avec circuits en parallele. Les auteurs modélisent un
systéme complet en régime permanent: compresseur, condenseur, valve de détente, collecteur
d'entrée et évaporateur. Plusieurs simulations sont réalisées en considérant des configurations
différentes sur les valves d'équilibrage. Les auteurs concluent que 1'équilibrage du réfrigérant

par le positionnement des valves en amont permet d'obtenir de meilleures capacités de
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réfrigération ainsi qu'un COP global du systéme supérieur en comparaison avec des

écoulements non uniformes.

Kaern et Elmegaard (Kaern, 2009) font l'analyse par simulation de la distribution non
uniforme du réfrigérant dans des tubes en parallele sur les capacités de réfrigération d'un
évaporateur réfrigérant-air a tubes et ailettes. L'évaporateur est modélisé selon une approche
a parametres distribués en considérant les équations gouvernantes de continuité, de quantité
de mouvement et d'énergie pour le réfrigérant. Les auteurs imposent soit des écoulements
d'air non uniformes sur la paroi des tubes ou des conditions de titre en vapeur différent a
I'entrée des tubes. Les non-uniformités peuvent contribuer a diminuer de 11% a 80% les

capacités de 1'évaporateur par rapport au cas avec écoulements uniformes.

De fagon générale, on note que les phénomenes de distribution non uniforme peuvent résulter
des sources suivantes, sans s'y limiter:

e Différences de pertes de charge dans les branches en parall¢le.

e Différences de taux de transfert de chaleur du c6té externe aux branches en paralléles.

e Différences d'orientation des branches en parall¢le.

e Distribution non uniforme au niveau du collecteur d'admission.

Certains des phénoménes énumérés ci-haut peuvent étre interreliés. En effet, les pertes de
charge dans les branches en parallele sont fonction de la longueur de chacune des branches,
des pertes de charge singuliéres, du taux de transfert de chaleur du c6té externe de chacune

des boucles, des effets gravitationnels et du débit de réfrigérant y circulant.

Du coté du collecteur d'admission, la différence des distances de parcours pour chaque
branche, les phénomeénes de séparation de phase, les effets de turbulence et les effets
gravitationnels peuvent contribuer a une distribution non uniforme de réfrigérant dans

chacune des branches.



59

3.4 Résumé

Nous avons réalisé une revue de littérature portant sur I'état des connaissances en ce qui
concerne les pompes a chaleur géothermique a expansion directe. Dans un premier temps,
nous avons relevé I'état des connaissances concernant le fonctionnement, les particularités
d'opération ainsi que les performances et résultats expérimentaux de tels systémes. Cette
premiere partie visait a bien établir les études et démarches scientifiques menées en lien avec
les systémes géothermiques a expansion directe. Tel que noté dans notre étude, peu de
publications et de résultats scientifiques sont disponibles a 1'égard de cette technologie et la

présente thése vise donc a contribuer a 1'avancement des connaissances dans ce domaine.

La deuxieéme partie de ce chapitre présente 1'état de 1'art actuel concernant la modélisation
transitoire de systémes frigorifiques en particulier au niveau des échangeurs de chaleur. Lors
de la réalisation de modeles en régime transitoire, les organes ayant une influence
prépondérante sur le comportement global d'un systéme frigorifique sont les échangeurs de
chaleur. De plus, lorsqu'un suivi temporel et spatial de diverses propriétés est souhaitable

dans ces ¢léments, une modélisation numérique a parametres distribués est privilégiée.

La dernicre section se rapporte a une revue réalisée sur la distribution non uniforme de masse
pouvant s'établir lors d'écoulement dans des circuits en parallele. Ce phénomeéne est
important dans les systémes frigorifiques comportant des circuits en parallele puisqu'il peut

pénaliser la stabilité opérationnelle ainsi que les performances de ces derniers.



CHAPITRE 4

MODELISATION DE L'ECHANGEUR REFRIGERANT-SOL

4.1 Introduction

Les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe ont la particularit¢ d'avoir
I'échangeur de chaleur réfrigérant-sol comme étant une composante intégrale du circuit
frigorifique du systéme. Le réfrigérant circule dans cet échangeur et rejette de la chaleur dans
le sol lorsqu'il se condense (mode de fonctionnement du systéme en refroidissement) ou
absorbe de la chaleur du sol lorsqu'il s'évapore (mode de fonctionnement du systéme en

chauffage).

Les modéles d'échangeur de chaleur de systémes frigorifiques sont généralement développés
en considérant un transfert de chaleur convectif entre la paroi extérieure du tube contenant le
réfrigérant et un fluide secondaire. Un échangeur de chaleur réfrigérant-sol, tel que retrouvé
dans les systémes a expansion directe, posséde quant & lui un phénomene de transfert de
chaleur considéré diffusif a I'extérieur de la paroi du tube dans lequel circule le réfrigérant.
Bien qu'en pratique la présence d'eau souterraine a proximité des forages géothermiques
puisse induire un phénomene convectif de transfert de chaleur a l'extérieure de la paroi du
tube contenant le réfrigérant, cette situation n'est pas prise en considération dans la présente
¢tude et de ce fait le transfert de chaleur dans le sol est considéré comme étant uniquement
diffusif. Cette hypothése est généralement utilisée lors des calculs de performances ou de

conception de puits géothermiques a boucle secondaire.

Les échangeurs verticaux réfrigérant-sol sont constitués d'un tube en U inséré dans un puits
géothermique lequel est par la suite rempli d'un coulis thermique. Les deux tubes de
I'échangeur sont en cuivre et sont assemblés en les joignant a I'une de leurs extrémités par un
embout. Les tubes en U étudiés dans la présente recherche sont faits de cuivre mou de type

K. Les tubes en U sont assemblés en joignant a I'une de leurs extrémités un tube de 12,7 mm
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de diamétre (nommé tube de vapeur) et un tube de 9,5 mm de diamétre (nommé tube du

liquide) a l'aide d'un embout de 22.22 mm de diamétre.

Tube “houice”
F=9.5 mm
1

f Tube “vapeur” I~

F=12 ¥ mm

Frofondeur
30 m
Embout
E=222 mm L
Figure 4.1 Boucle géothermique en cuivre mou

La modé¢lisation de I'échangeur réfrigérant-sol implique la définition de quatre régions

distinctes (Figure 4.2) :

e Le réfrigérant: fluide de travail du cycle frigorifique.

e La paroi en cuivre du tube dans lequel circule le réfrigérant.
e Le coulis thermique contenu dans le puits géothermique.

e Le sol dans lequel est for¢ le puits géothermique.

La modélisation de ces quatre régions implique des notions et hypothéses propres a chacune

et elles sont ainsi séparément présentées dans les sections suivantes.
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Coulis thermique

Paroi du tube

}\;

l

Ecoulement de réfrigérant

Sol

Figure 4.2

Régions d'un échangeur vertical réfrigérant-sol
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4.2 Réfrigérant

Le réfrigérant circule dans un tube en cuivre a paroi lisse. L'écoulement dans l'échangeur
réfrigérant-sol peut étre vertical ascendant ou vertical descendant. L'état du réfrigérant peut

étre liquide, vapeur ou mélange diphasique liquide-vapeur.

Typiquement, lorsque 1'échangeur réfrigérant-sol est le condenseur, le réfrigérant entre dans
'échangeur par le tube vapeur en direction verticale descendante sous forme de vapeur
surchauffée, se condense en partie dans le tube descendant et en partie dans le tube ascendant
et sort sous forme de liquide sous-refroidi dans le tube liguide ascendant. Il s'agit de
'écoulement avec changement de phase généralement considéré dans un condenseur utilisé
dans un systéme fonctionnant selon le cycle de réfrigération simple & compression de vapeur
lors du fonctionnement en régime permanent. Il faut toutefois noter que lors des phases de
fonctionnement transitoires du systéme (arrét-départ, action des valves thermostatiques,
etc.), I'état thermodynamique du réfrigérant peut différer de ce qui est présenté ci-haut. Ainsi,
a titre d'exemple, lors d'une ouverture d'une valve de détente, 1'état du réfrigérant a la sortie
du condenseur peut étre en mélange saturé plutdét qu'en liquide sous-refroidi. Ceci étant
associ¢ a l'augmentation rapide du débit massique de réfrigérant causée par I'ouverture de la
valve de détente. De plus, le changement de phase entre mélange saturé et vapeur saturée
peut s'effectuer seulement dans le tube descendant si le débit massique du réfrigérant et les

conditions de transfert de chaleur le permettent.

La Figure 4.3 présente 1'é¢tat thermodynamique typique d'un échangeur de chaleur en mode
condenseur. Les chutes de température du réfrigérant durant la condensation sont causées par
les gradients de pression le long de I'écoulement. La Figure 4.4 schématise quant a elle 1'état

thermodynamique typique d'un échangeur réfrigérant-sol en mode condenseur.

Lorsque 1'échangeur réfrigérant-sol est 1'évaporateur, le réfrigérant entre dans 1'échangeur par
le tube liguide en direction verticale descendante sous forme de mélange diphasique liquide-
vapeur, s'évapore en partie dans le tube descendant et en partie dans le tube ascendant et sort

sous forme de vapeur surchauffée dans le tube vapeur ascendant. Il s'agit de I'écoulement
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avec changement de phase généralement considéré dans un évaporateur utilis¢é dans un
systéme fonctionnant selon le cycle de réfrigération simple a compression de vapeur lors du
fonctionnement en régime permanent. Il faut toutefois noter que lors des phases de
fonctionnement transitoires du systeme (arrét-départ, action des valves thermostatiques...),
I'état thermodynamique du réfrigérant peut différer de ce qui est présenté ci-haut. Ainsi, a
titre d'exemple, lors d'une ouverture d'une valve de détente, 1'état du réfrigérant a la sortie de
'évaporateur peut étre en mélange saturé plutot qu'en vapeur surchauffée. Ceci étant associé
a l'augmentation rapide du débit massique de réfrigérant causée par l'ouverture de la valve de
détente. De plus, le changement de phase entre mélange saturé et vapeur saturé peut
s'effectuer seulement dans le tube descendant si le débit massique du réfrigérant et les

conditions de transfert de chaleur le permettent.

Surchauffe

Réfrigérant qui se condense

Sous-refroidissement

Température

Entrée Sortie
Position

Figure 4.3 Etat thermodynamique typique d'un condenseur
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I  Liquide comprimé
I Vapeur surchauffée
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Figure 4.4 Etat thermodynamique
typique d'un échangeur
réfrigérant-sol en mode condenseur

Les conditions initialement mentionnées précédemment sont les conditions usuelles de
conception valables pour les condenseurs et les évaporateurs. Comme mentionnées, lors du
fonctionnement du systéme, ces conditions peuvent varier, particulierement lors de

phénomenes transitoires rapides tels que le départ du systeéme, l'ouverture d'une valve

d'expansion ou autres.

La Figure 4.5 présente 1'état thermodynamique typique d'un échangeur de chaleur en mode
¢vaporateur. Les chutes de température du réfrigérant durant 1'évaporation sont causées par
les gradients de pression le long de I'écoulement. La Figure 4.6 schématise quant a elle 1'état

thermodynamique typique d'un échangeur réfrigérant-sol en mode condenseur.
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Les équations gouvernantes de conservation de masse, de quantité de mouvement et d'énergie
pour un écoulement homogéne, unidimensionnel, sans dissipation visqueuse et sans
conduction axiale peuvent étre décrites de la fagon suivante en référence au débit massique

(Garcia-Valladares, 2004; Hermes, 2008; MacArthur, 1989; Mithraratne, 2000).

0pA  dm
% +20 <0 (4.1)
aa—”:+ agiw =—a§—x‘4—rwp, — pAgsin® (4.2)
ap,{h WJ am(h +W2J
2 2 ) opA (4.3)
a1 ah
ou:
P est la masse volumique (kg/m’)
A est la section (m?)
t est le temps (s)
m est le débit massique (kg/s)
X est la position (m)
w est la vitesse (m/s)
est la pression (Pa)
Ty est la contrainte de cisaillement a la paroi (Pa)
P est le périmetre interne du tube (m)
est I'accélération gravitationnelle (m/s?)
0 est I'angle par rapport au plan horizontal (rad)
h est l'enthalpie du réfrigérant (J/kg)
qr est le transfert de chaleur convectif entre le réfrigérant et la paroi (W/m)

Le systéme d'équations présenté ci-haut est valable pour un écoulement monophasique
(liquide ou vapeur) ou diphasique (mélange liquide-vapeur). La différenciation au niveau de

la phase du fluide dans I'écoulement est réalisée au niveau des équations d'états, des
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propriétés thermodynamiques ainsi que de I'évaluation de la contrainte de cisaillement (7,,) et

coefficient de convection dans le calcul du transfert de chaleur (g,).

Dans I'équation de quantit¢ de mouvement (4.3), en considérant un écoulement en régime

permanent, on note trois contributions au gradient de pression total :

La composante gravitationnelle:

(21

aZ jgravitatia'melle

La composante d'accélération (ou de décélération):

[ apA j _ Omw is
aZ accélération ax ( * )

La composante de friction :

opA
skl -7 P
( 0z j friction o (46)

Pour le type d'écoulement de fluide étudi¢, soit un écoulement avec possibilit¢ de
changement de phase dans un tube vertical, les trois contributions au gradient de pression
totale sont significatives et sont donc prises en considération. Il est & noter que lors d'un
¢coulement horizontal ou quasi horizontal, situation typique de la majorité des échangeurs de
chaleur des systémes frigorifiques, la composante gravitationnelle du gradient de pression est
pratiquement nulle et de ce fait généralement négligée. De plus, lors d'un écoulement sans

changement de phase, la composante d'accélération du gradient de pression est nulle.
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4.2.1 Taux de vide

Pour un écoulement diphasique, le taux de vide « est défini comme le rapport de la section

de I'écoulement sous forme vapeur 4, sur la section totale du tube 4.
4 (4.7)
o =—- .
A

Ce taux de vide permet de prendre en considération le glissement des vitesses des phases
liquides et vapeurs d'un écoulement diphasique. En fait, I'hypothése de considérer
'écoulement homogene dans le cas présent suppose que les vitesses de déplacement des
phases liquide et vapeur sont égales. L'utilisation du taux de vide permet de modéliser
'écoulement comme étant homogéne tout en considérant un certain glissement de vitesse
entre les deux phases. L'évaluation adéquate du taux de vide est essentielle afin de prédire les
composantes d'accélération et gravitationnelles des pertes de charge d'un écoulement (Carey,
1992), deux phénomenes d'importance pour I'écoulement actuel étudié. Les modéeles du taux
de vide sont essentiellement des corrélations empiriques fonction du régime de I'écoulement
et de la configuration de I'écoulement (direction, flux massique, état thermodynamique, etc.).
Dans la littérature scientifique, 1'on retrouve plusieurs corrélations empiriques du taux de
vide. Ces corrélations sont validées sur des plages de conditions restreintes. De plus, peu de
corrélations prennent en considération la composante gravitationnelle. Puisqu'il s'avere
difficile de valider le choix de la corrélation dans la présente thése, nous avons sélectionné
une corrélation bien connue et générale. Ainsi, la corrélation de Lockhart et Martinelli

(Carey, 1992) est utilisée dans la présente étude :

0.64 0.36 0.07
o=|1+ 0.28[1_—xj Pe | 1AL (4.8)
X Pr My

ou:

X est le titre du réfrigérant
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P, est la masse volumique de la vapeur saturée (kg/m®)
Py est la masse volumique du liquide saturé (kg/m?)
U, est la viscosité dynamique de la vapeur saturée (Ns/m?)

e est la viscosité dynamique du liquide saturé (Ns/m?)

4.2.2 Contrainte de cisaillement a la paroi

L'évaluation de la perte de pression par friction est réalisée de fagon distincte pour les tubes
droits ainsi que pour les coudes; 1'échangeur réfrigérant-sol étant constitué¢ de deux tubes

droits reliés a I'une de leurs extrémités par un embout.

Pour les tubes lisses et droits la contrainte de cisaillement est définie selon :

T =1 (4.9)

ou:

f est le coefficient de friction

La chute de pression dans les coudes reliant deux tubes droits peut étre du méme ordre de
grandeur que la chute de pression dans ces tubes droits et doit ainsi étre prise en
considération (Domanski, 2008). De plus, lorsque l'écoulement est diphasique, la chute de
pression dans le coude est significativement plus élevée que lorsque I'écoulement est

monophasique.

Les corrélations permettant de considérer les écoulements dans les transitions telles un coude
évaluent directement la chute de pression totale (4p) incluant la composante d'accélération et
de friction en négligeant la composante gravitationnelle. L'équation suivante permet de

considérer la relation entre chute de pression et contrainte de cisaillement :
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4Lt
Ap = w 4.10
P =—7 (4.10)

ou:
D est le diameétre de courbure du coude tel que présenté sur la Figure 4.7.

WA e

| WA "

\

A7 I

A ‘\

Figure 4.7 Schématisation d'un coude d'une
boucle géothermique

4.2.2.1 Ecoulement monophasique

La chute de pression par friction dans les tubes droits et lisses est obtenue en évaluant le

coefficient de friction selon :
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£ =(0.790InRe-1.64) valable pour 3000 < Re < 5 x 10° (4.11)

La chute de pression dans un coude pour un écoulement monophasique (liquide ou vapeur)

est obtenue selon I'équation générale de pertes de charge singuliéres (Munson, 1998):

GZ
Ap=K, — (4.12)
2p
ou:
K est le coefficient de perte de charge singuliere
G est le flux massique (kg/m’s)

Le coefficient de perte de charge singuliére K; varie en fonction de la géométrie de la
composante et des conditions d'écoulement. L'équation proposée par Idelshik (1986)
(Idelshik, 1986) est utilisée pour obtenir le coefficient de perte de charge singuliére en

écoulement monophasique:

0.5
L R

K, = f—+0.294 — 4.13

- v 8) s

Considérant que pour un coude I'écoulement se trouve a I'état turbulent :

f=0.079Re™* (4.14)

ou:

f est le coefficient de friction

L est la longueur du coude (m)

R est le rayon de courbure du coude (m)
D est le diamétre interne du tube (m)
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4.2.2.2 Ecoulement diphasique

Puisque I'écoulement du réfrigérant dans le circuit peut étre horizontal ou vertical, la
corrélation de Friedel (Carey, 1992), validée pour des écoulements horizontaux et verticaux,
est utilisée pour évaluer la chute de pression par friction dans les tubes droits et lisses. Cette

corrélation utilise un multiplicateur diphasique.

AP
Ap =Azg,| — 4.15
p ¢IO( AZ jlo ( )
ou:
o est l'indice signifiant que I'écoulement est considéré comme étant entierement liquide
au méme débit massique que 1'écoulement total
Do est le multiplicateur diphasique

3.24C
¢Ii = CF 1t Fr0'045WZ§'O35 (4'16)
Cp=(1-x)° + xz{/’;_f][%j (4.17)
g lo
091 0.19 0.7
Coy=x"P—x| 20| [ He| |1_fe (4.18)
Pg My My
G2
Fr =
"=y (4.19)
G’D
We = (4.20)
po

p:[ al +1_—’CJ (4.21)
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£, = O.790ln% ~1.64|  valable pour 3000 < Re <5 x 10° (4.22)
S
-2
foo = 0.7901n%—1.64 valable pour 3000 < Re < 5 x 10° (4.23)
g
ou:
fio est le coefficient de friction évalué en considérant I'écoulement total comme étant
liquide
Jro est le coefficient de friction évalué en considérant 1'écoulement total comme étant
vapeur
o est la tension superficielle du fluide

La chute de pression dans un coude pour un écoulement diphasique est obtenue selon

(Geary, 1975) :

R G*x*
Ap=f—
p = f D 2p, (4.24)
avec :
f ¢ Reg‘s 4.25
 exp(0.21528)x'% (4.25)
Re, =GxD u, (4.26)
ou:
a est une constante et vaut 8.03 x 10™
R est le rayon de courbure du coude (m)

D est le diamétre interne du tube (m)

P est la masse volumique de la phase vapeur (kg/m’)
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G est le flux massique (kg/m’s)
X est le titre du réfrigérant
4.3 Transfert de chaleur

Le transfert de chaleur entre le réfrigérant en mouvement et la paroi est un phénoméne
convectif. Ainsi ¢, est évalué¢ selon I'équation classique de transfert de chaleur par
convection entre une surface et un fluide:

q.=H.P(T,, ~T) (4.27)

H, est le coefficient de convection (W/m>K)
Ty est la température de la paroi interne (°C)
T, est la température du réfrigérant (°C)

P, est le périmetre de la section (m)

L'écoulement étant considéré comme homogene, la température du réfrigérant représente la
valeur moyenne en une section donnée. Le coefficient de convection est déterminé a l'aide de

corrélations empiriques variant en fonction de la nature et des conditions de 1'écoulement.

4.3.1.1 Ecoulement monophasique

Lorsque 1'écoulement est turbulent (Re > 3000) a 1'état de liquide ou de vapeur, la corrélation
de Gnielinski (Incropera, 2007), valide pour une plage étendue de nombre de Reynolds (de

3000 a 5¢10°), est utilisée pour évaluer le coefficient de convection:

(4.28)

H, :[k_]{ (7 /8)(Re —1000)Pr }

D, | 1+12.7(f /8)"*(Pr*"*~1)
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ou:
k, est la conductivité thermique du réfrigérant (W/m-K)
D; est le diamétre interne (m)

Re est le nombre de Reynolds

Pr est le nombre de Prandtl du réfrigérant

Le réfrigérant circulant dans des tubes de cuivre lisses, le coefficient de friction peut étre

déterminé selon:
f=(0.790In(Re )—1.64)" valable pour 3000 < Re < 5 x 10° (4.29)

Lorsque 1'écoulement est laminaire (Re < 3000), le coefficient de convection est évalué selon

la corrélation de Sieder and Tate (Incropera, 2007):

k‘ Re Pr 1/3 0.14
H =|"= £ (4.30)
D, L/D, H

ou:

u est la viscosité du réfrigérant évaluée a la température de I'écoulement (kg/m-s)
s est la viscosité du réfrigérant évaluée a la température de surface (kg/m-s)

L est la longueur de la conduite (m)

4.3.1.2 Ecoulement diphasique

Les caractéristiques des phénoménes physiques d'un écoulement diphasique différent selon
plusieurs parametres. L'évaluation du comportement thermodynamique de ce type
d'écoulement est complexe et les meilleurs modéles reposent essentiellement sur des données
expérimentales. Ainsi, il est remarqué en pratique que le comportement d'un écoulement

diphasique est différent selon qu'il s'évapore ou se condense. Le choix des corrélations
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empiriques permettant de prédire le coefficient de convection en changement de phase est

donc sélectionné de fagon distincte pour un écoulement s'évaporant ou se condensant.

Lorsque I'écoulement diphasique s'évapore, la corrélation de Bennett et Chen (Carey, 1992)
est utilisée pour évaluer le coefficient de convection. Cette corrélation s'avere étre un choix
intéressant pour le modeéle actuellement développé puisqu’elle est basée sur une température
de surface du tube plutdt que sur un flux de chaleur pour la condition aux frontiéres comme
le sont la majorité des corrélations se rapportant au méme probléme physique. Cette situation
permet une évaluation directe du coefficient de convection dans le modéle plutét que
d'adopter une approche itérative simplifiant ainsi le modele et permettant de diminuer le

temps de calcul.

Hr :Hmic+Hmac (431)

H

mic

0.29 0.24

k0‘79C0'45p0'49
=0.00122 = 2ol 7 -7, (PP, (@) - PITS (432)
o uThTp
[ e Fg

- ll—exp{— F(Xtt)Hf Xo/kf H (4.33)
F(Xtt)Hf Xo/kf

0.5
(o2
X, =0.041 (4.34)
' {g [; 1 "Pg j}
0.9 0.5 0.1
X, =(—1_xj Lo | | £ (4.35)
X P f lug
X, est le parametre de Martinelli (Carey, 1992).

k
H, = o.ozj(gf) ReY Pr)* (4.36)

ke = G1=0D -
' My
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F(X,)=1siX, <0.1

i —

(4.38)

t

F(X,)= 2.35[0.213+XLJ 07 G X 130.1

123

Hmac = Hf'F(Xtt)Prf()"296 (439)

Lorsque I'écoulement diphasique se condense, la corrélation de Shah (Carey, 1992) est

utilisée pour évaluer le coefficient de convection.

(1 _ x)O.S + 3‘8x0476 (1 _ x)0.04
Hr = H«f'o{ (p/p )0.38 (4-40)
k. ,
T
' i )\ Hy '

ou:
De est la pression critique du réfrigérant
4.4 Paroi du tube

L'équation de conservation d'énergie pour la paroi du tube est formulée en négligeant les
gradients de température axiaux et radiaux pour chaque volume de contrdle. La capacité
thermique du tube ainsi que l'interférence thermique entre deux tubes paralleles sont toutefois

prises en considération (Figure 4.8).

oT,
(pAC),),, a;”‘ +q,+q,=0 (4.42)

ou:

qr est le transfert de chaleur convectif tel que défini précédemment dans la section 4.3.
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Le transfert de chaleur du c6té du puits est exprimé selon:

T, -7 .
qs :(’vf—*wum) (4.43)
Rl

ou:

Teouis est la température axiale moyenne du coulis du puits géothermique (°C)

L'expression de R est décrite dans la section suivante portant sur le puits géothermique et

permet de tenir compte de l'interférence thermique entre les deux tubes paralleles.

7-coulis

Figure 4.8 Schématisation du transfert de chaleur
au niveau de la paroi du tube

4.5 Puits géothermique

L'expression de R est obtenue en utilisant la transformation triangle-étoile du circuit

, N . . . . . . . A A
présenté a la Figure 4.9. Le circuit en triangle ainsi que les expressions pour R, et R,, sont

présentés par Hellstrom (Hellstrom, 1991). Ces résistances et leur circuit thermique respectif
sont utilisés pour décrire le transfert de chaleur local entre un tube en U et la paroi d'un puits.
Ces résistances sont évaluées en considérant deux tubes identiques positionnés de fagon

symétrique et diamétralement opposés par rapport au centre du puits. Pour le modéle
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développé, l'expression en ¢étoile simplifie la résolution numérique du transfert de chaleur
dans la paroi du tube. En effet, dans la solution numérique, une approche de résolution nceud-
par-nceud est adoptée en débutant a l'entrée du tube descendant et en progressant le long de
celui-ci. Ainsi, I'expression en étoile permet de découpler les températures de parois des deux

tubes adjacents et ainsi utiliser la résolution en progressant nceud par nceud.

*
Tcoulis R3

Ts

Figure 4.9 Représentation de 1'interférence thermique entre les tubes paralléles: schéma
en triangle a gauche et schéma en étoile a droite

— R101R102 _(Rloz)z
Rzoz _R102

R} (4.44)

Pour la situation symétrique :

R} =R/ +R/, (4.45)

R} =R} (4.46)
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1 r P
R =——|In 2 |+ oln| =2 4.47
11 2ﬂkgr { (er (rbz _D? J] ( )
1 7 r
R, =——In|— |+0ln b 4.4
v ok, { (21)) (r; +D? H (4.48)
ou:
rp est le rayon du puits géothermique (m)
p est le rayon du tube (m)
D est la distance entre le centre d'un tube et le centre du puits (m)
k, -k
o=—**2 4.49
k, +kg (4.49)
ou:

kg est la conductivité thermique du coulis (W/m-K)

ke est la conductivité thermique du sol (W/m-K)

On peut ainsi exprimer RlA selon :
R = {m(—“ ]+ h{—rb j+ O'In( A j] (4.50)
1 = 4 4 .
27k, r, 2D r, =D

En utilisant la transformation triangle-étoile de Kennelly et en considérant une disposition

symétrique des tubes dans le puits (R2=R?2), les expressions pour R, et R; deviennent :

o RIRS

I T F I 451
' 2R +RS (.51)
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. (RAY
Ri=—1/ 4.52
2R+ R) (4.52)

L'équation de conservation d'énergie pour le coulis thermique du puits est formulée en
négligeant les gradients de température axiaux et radiaux pour chaque volume de contrdle. La
capacité thermique du coulis ainsi que l'interférence thermique entre deux puits paralléles

sont toutefois prises en considération.

aTcou is
(pACp)coulis atl _qBU _qBD +qsol = 0 (453)

avec:

(nx,U - T’coulis)

=T 4.54
qy R ( )
(Thx D Y’couliv)
= 4.55
950 R (4.55)
_ (Tcoulis B TB)
qsol R; (456)

Le calcul de la valeur de Ty est défini dans la section suivante.

4.6 Sol

Plusieurs approches peuvent étre utilisées afin d'évaluer la diffusion thermique d'un puits
vertical dans le sol. La majorité des schémas développés évaluent la réponse thermique en
fonction d'une superposition d'impulsions de transfert de chaleur sur certains intervalles de
temps. Ces types de schéma, dits de convolution, demandent un temps de calcul considérable
et ne sont pas appropriés aux fins de simulation du modele développé. De plus, ces

impulsions de transfert de chaleur sont considérées comme étant imposées au centre du puits
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(r=0) en utilisant l'approche de la ligne source ou au périmétre du puits (» = r) en utilisant
l'approche de la source de chaleur cylindrique. Le probléme physique réel a modéliser est

défini selon l'approche suivante.

En fonction de 1'équation de diffusion de chaleur en coordonnées cylindriques et en

considérant une variation uniquement radiale de la température dans le sol :

107 _9°T 19T

29 o rar (4.57)

pour le domaine allant de oo>r > r,, ¢ > (0 et en posant les conditions aux frontiéres

suivantes:

— T coulis —_ T

*

7(r,0)=T ke
(-0) -

sol ’ a 7

(4.58)

r=n, r=rn,

Plusieurs méthodes peuvent étre employées pour résoudre ce probleme. En utilisant le

formalisme de Green et en posant 7 =r/r,, la solution devient (Beck, 1992):

7
T(Fv?)_TG = 2ﬁﬁj (Tcaul[s (?) _];01 )Gr (F’l’?’?>d%’ (459)
0
Fo_ 1
LR (4.60)

7 est le nombre de Fourier :

t=atlr) (4.61)
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Gr(7,l,t~, 7) estla fonction Green associée au probléme défini ci-haut (Beck, 1992):

2~
e —1 7 e (t_T)R(Z 7)zdz
1 =— : 4.62
Gr(r, ,t,T) ﬂ_zg NG) (4.62)
- ~ —2H | < et COR(z,7) zdz
Tr, —-T d .
(l” t sol T I')‘ coulis (T) sol )_([ N(Z) 3 (4 63)
R(z,7)=J, (72)(2 T(z)+HY, (Z))—(ZJI (z)+HJ O(Z))YO (7z) (4.64)
N(z) = (Y )+ HY, (@) +(z01 (2)+ BT, (2)) (4.65)
Puisque la solution a 7 =1est d'intérét, il en résulte :
e 4ﬁ 7 oo -22(7-%) zdz ~
Ir\r,t)-T,= .
(7" t) sol 7Z_2 2.; ( coulis (T) sal )_(!' N(Z) (4 66)

car R(z,])= _%

L'approche généralement employée pour résoudre ce probléme est d'imposer une série

d'échelons de température pour le coulis. En posant des valeurs constantes de température

pour un intervalle de temps donné AT , la solution devient :

T, (NAT)-T 4§(

sol —

coults (0)) conv (NA 7)
(4.67)

+ ﬁ (T (RAT) =T, (n=DAT))G,,,, (N = n)AT))

n=1
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avee ©

e s
conv N(Z) z

0

(4.68)

L'équation (4.63) est la fonction G classique utilisée pour la réponse a un pulse de chaleur,
mais généralisée en ce cas pour la réponse a une impulsion de température. Ce schéma
demande néanmoins des temps de calcul relativement longs. Afin d'améliorer les temps de
calcul, un schéma indépendant de I'historique initialement développé pour une réponse a une
impulsion de chaleur (Lamarche, 2009; 2007) a ét¢é modifié pour donner la réponse a une
impulsion de température. Ce schéma s'est avéré précis et considérablement plus rapide que
les schémas classiques dits de convolution (Lamarche, 2009). Les détails de ce schéma sont
présentés dans les articles de Lamarche et Beauchamp (2007) et de Lamarche (2009). Dans la
solution numérique, 73 représente la température moyenne de la paroi du puits géothermique

et les gradients de température angulaires ne sont pas considérés.

4.7 Résolution numérique

Les équations gouvernantes concernant les régions distinctes de I'échangeur a savoir: le
réfrigérant, la paroi de cuivre, le coulis thermique et le sol ont été présentées dans les sections
précédentes. Afin de résoudre ce systéme d'équations, une approche numérique doit étre

adoptée, car la solution analytique de ce type de systeme d'équations n'est pas réalisable.

La discrétisation des équations gouvernantes pour le réfrigérant, la paroi du tube et le coulis
thermique est séparément obtenue par intégration sur les volumes de contrdle finis tels que
présentés a la Figure 4.10 et a la Figure 4.11. Pour I'écoulement de réfrigérant, les nceuds de
discrétisation sont localisés sur les faces en amont et en aval des volumes de contrdle alors
que pour la paroi du tube et le coulis thermique les nceuds de discrétisation sont situés au

centre de chaque volume de contrdle.
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Tel que représenté dans la section 4.2, les équations gouvernantes régissant le comportement
de 1'écoulement de réfrigérant sont des équations couplées et non linéaires. Il est toutefois
possible de manipuler ses équations afin de les séparer et de faciliter leur résolution

numeérique.

Les termes transitoires des équations gouvernantes du réfrigérant sont discrétisés selon un
schéma implicite alors que les termes convectifs aux faces des volumes de contrdles sont
discrétisés selon un schéma de cellule donneuse. Le schéma de la cellule donneuse est
particulierement intéressant pour les écoulements avec phénomenes de transport convectif
prédominant puisqu'il prend en considération la direction de 1'écoulement du fluide dans
'évaluation des propriétés a la face d'un volume de contrdle : la valeur transportée d'une

propriété a la face d'un volume de contrdle est considérée valoir celle du nceud en amont.

Ainsi, de facon générale, en posant & une propriété dépendante, l'intégration du terme
transitoire des équations gouvernantes appliqué sur un volume de contrdle tel que défini par
la Figure 4.10 et en considérant la propriété comme étant évaluée au centre du volume de

controle donne:

i+]| t+Ata 9 o o

i t

ou:

indique la propriété évaluée au pas de temps précédent

Pour le terme convectif, l'intégration résulte en:

I [I 269, V}dt = TtA[(GexH -(Go), hr (4.70)

ox

t i
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En considérant le schéma de cellule donneuse sous forme implicite on obtient:

t+At

J.A[(Ge)i+1 - (Ge)i ht = [Gi+19j 4 Giej—l ]AAt (4~71)

Figure 4.10  Volume de contrdle de
I'écoulement de réfrigérant

Ecoulement ascendant Ecoulement descendant
du réfrigérant du réfrigérant
Thxu, i-1 Teoutsy i-1 Thwo, -1
i Teoutis, | Thwo, i
T, i
Thwu, i+1 Teouts, i+1 Thwo, i+1
Ty, i+1

Figure 4.11  Schématisation de deux tubes
paralléles adjacents
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L'équation de continuité présentée en fonction du débit massique du réfrigérant (4.1) est
intégrée sur un volume de contréle ayant des interfaces "i” et "i+1" et pour un temps allant

(1e NlJl e‘l !!Z,_;’_Az,":

Ax .,
m., =m +AE(pj —,0‘,) (4~72)

Il est possible de découpler les équations de continuité et de quantit¢é de mouvement en

insérant 1'équation précédente dans 1'équation de quantité de mouvement:

Ax|m,—m7 Apiw, mw
+ —_

i -1 .
L =p —— +p.Agsin@+7 P .
pl+1 pl A At At Ax p‘] g wrr (4 73)

Selon les mémes principes, I'équation d'énergie résultante vaut:

b= (pj _p; )A%-i_p;hioA%-i_mihj—l +q,,Ax 474
1 - poAﬁ_i_m ( ‘7 )
J At i

Les variables dépendantes des équations gouvernantes du réfrigérant sont le débit massique
(m), la pression (p) et l'enthalpie (/). La discrétisation appropriée des équations gouvernantes
sur un volume de controle en utilisant les approches numériques mentionnées précédemment
permet d'obtenir les valeurs de chaque variable dépendante en aval du volume de contrdle en
fonction des valeurs de ces variables en amont de volume de controle et au pas de temps
précédent. Cette méthode de discrétisation permet d'adopter un algorithme de résolution

nceud par noeud pour chaque pas de temps.

Les équations de conservation d'énergie pour la paroi du tube et le coulis thermique peuvent

étre intégrées de facon similaire afin d'obtenir les expressions algébriques permettant



&9

d'évaluer les variables dépendantes que sont respectivement la température du tube de la

paroi et la température du coulis thermique. La discrétisation de l'équation (4.42) donne:

AC ), "
HriniTri +(pAp)hMThjf,i + Tcoulis,i /Rl
T - t (4.75)
X1 AC i *
HriPri +(pAp)m+l/R1
¢

Quant a la discrétisation de 1'équation (4.53) pour le coulis, on obtient:

* (pA Cp) coulis,i

ThxD,i /Rl* +Tth,i /Rl + At Tcooulis,i +TB /R;
T . = (4.76)
coulis,i AC ) ) .
(P AP)’”‘” +2/R +1/R;
t

L'une des particularités d'un échangeur de chaleur constitué d'un tube en U est l'interférence
thermique transitoire entre les deux tubes adjacents qui influence la température du coulis
thermique tel que présenté dans la Figure 4.7. Afin de traiter cette interférence thermique
dans la solution numérique, a chaque pas de temps la température du coulis thermique a
chaque nceud est évaluée en utilisant la température de la paroi du tube descendant au pas de
temps présent et la température de la paroi du tube ascendant au pas de temps précédent.
Cette approche simplifie la solution numérique du probléme puisque les équations peuvent
étre résolues nceud par nceud pour chaque pas de temps et ne nécessite pas une approche par
itération dans le domaine spatial. Il faut toutefois noter qu'une telle approche est considérée
valable lorsque les pas de temps discrétisés sont courts. La réalisation de simulations en
utilisant des pas de temps longs nécessiterait indéniablement une boucle de résolution
spatiale itérative afin d'évaluer la température du coulis thermique en considérant les
températures des parois des tubes descendant et ascendant au pas de temps présent. Ainsi, la

solution numérique ne pourrait pas étre réalisée noeud par nceud sans approches itératives.
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4.7.1 Algorithme de résolution numérique

La forme implicite du systéme d'équations algébriques résultant nécessite une solution par

approche itérative. La méthode de résolution choisie consiste a résoudre de fagon séparée, a

chaque pas de temps et nceud par nceud les équations respectives du réfrigérant, de la paroi

du tube, du coulis et du puits géothermique. Une technique simple de substitution réalisée de

facon itérative permet d'assurer le couplage entre les différentes régions modélisées. Un

facteur de relaxation est appliqué lors des substitutions afin de faciliter la convergence des

équations. (Voir Figure 4.12)

Les étapes générales de résolution de I'échangeur réfrigérant-sol sont les suivantes pour

chaque pas de temps en résolvant nceud par nceud:

1.

Les variables dépendantes du réfrigérant (m;, p;, h;) a l'entrée de 1'échangeur sont
imposées en fonction des conditions de simulation pour le premier volume de controle.
Pour les volumes de controles subséquents, les variables dépendantes du réfrigérant a
l'interface d'entrée valent les variables dépendantes du réfrigérant a l'interface de sortie du

volume de controle précédent.

Les valeurs des variables dépendantes du réfrigérant (m;+;, pi+;, hi+1), de la paroi du tube
(Ths,i+1), du coulis thermique (7 ousisi+7) €t du puits géothermique (7p,;+,) sont initialement
considérées comme étant leur valeur au pas de temps précédent (ou a la condition initiale

pour le premier pas de temps).

En fonction des valeurs des variables dépendantes du réfrigérant, diverses propriétés
thermodynamiques du réfrigérant sont évaluées: masse volumique, titre en vapeur,

viscosité, etc.

La fraction de vide () est évaluée, I'équation de continuité (4.72) est résolue et le débit

massique (m;+;) du réfrigérant a l'interface de sortie du volume de controle est évalué.
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Le coefficient de friction (7,) est évalué puis 1'équation de quantité de mouvement (4.73)
est résolue et la pression (p;+;) du réfrigérant a l'interface de sortie du volume de contrdle

est évaluée.

Le coefficient de transfert de chaleur (H,) est évalué puis I'équation de conservation
d'énergie (4.74) est résolue et 'enthalpie (4;+;) du réfrigérant a l'interface de sortie du

volume de controle est évaluée.

L'équation de conservation d'énergie de la paroi du tube (4.75) est résolue et la

température de la paroi du tube du volume de contrdle est évaluée : Ty i+,

L'équation de conservation d'énergie du coulis thermique (4.76) est résolue et la

température du coulis thermique du volume de controle est évaluée : T¢oyiis i+1

L'équation de diffusion de chaleur dans le sol (4.67) est résolue et la température de la

paroi du puits géothermique du volume de controle est évaluée : T+

Les valeurs des variables évaluées (mj+;, piri, hivi, Thxivis Tcouisivi €t Tpi+s) sont
comparées avec les valeurs initialement posées en 2). Si la différence entre les valeurs
évaluées et les valeurs imposées est plut petite qu'un petit nombre €, il y a convergence et
la solution se poursuit avec le volume de controle suivant. Autrement, en imposant un
parametre de relaxation, de nouvelles valeurs de variables dépendantes sont posées et la

solution recommence a 1'étape 3.
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Figure 4.12  Algorithme de résolution
numérique d'un échangeur
de chaleur réfrigérant-sol
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4.8 Résumé

Ce chapitre a porté sur la présentation du développement du modele numérique dynamique
d'un échangeur de chaleur réfrigérant-sol constitué¢ d'un tube en U orienté verticalement.
L'une des particularités de ce type d'échangeur de chaleur réside au niveau de l'échange de

chaleur diffusif et transitoire comme condition aux fronti¢res de la paroi du tube.

Dans un premier temps, les équations gouvernantes de continuité, d'énergie et de quantité de
mouvement ont été présentées afin de modéliser le comportement dynamique de 1'écoulement
du réfrigérant dans les tubes. Une attention particuliére a été portée a la considération des
effets gravitationnels sur la composante de pression; 1'échangeur étant constitué de longs
tubes verticaux. Cette considération est généralement négligée dans les modeles dynamiques
d'échangeurs de chaleur de systémes frigorifiques pour lesquels ces échangeurs sont

habituellement compacts.

Le modele permet de considérer I'écoulement monophasique (liquide ou vapeur) ainsi que
diphasique. Les équations gouvernantes étant définies de fagon identique pour les deux types
d'écoulement, la distinction comportementale entre ces types d'écoulements est réalisée au
niveau des corrélations empiriques permettant de déterminer le coefficient de frottement, le
coefficient de convection ainsi que la fraction de vide (pour I'écoulement diphasique
seulement). Cette fraction de vide permet de considérer un écoulement diphasique comme
¢tant homogene tout en considérant un certain glissement de vitesse entre les phases liquide

et vapeur.

En second lieu, le modele transitoire de la paroi du tube a été développé en considérant un
bilan énergétique pour cette composante. Le modele développé permet de considérer les
effets d'interférence thermique résultant de la proximité des tubes ascendant et descendant

dans le puits géothermique.

Par la suite, le modéle transitoire du coulis du puits géothermique comprenant un tube

ascendant, un tube descendant et le sol environnant comme conditions aux frontiéres a été
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développé. Ce modele permet de déterminer la température du coulis thermique du puits en
considérant la présence d'écoulement de réfrigérant dans les tubes ascendant et descendant

ainsi que le transfert de chaleur diffusif et transitoire dans le sol.

Le dernier modéle présenté consiste a la modélisation du transfert de chaleur diffusif et
transitoire dans le sol en considérant une réponse a une impulsion de température a 1'aide d'un
algorithme rapide. Ce mod¢le s'aveére d'une grande utilit¢ afin de réaliser des simulations

avec des temps de calculs réduits.

Derniérement, l'algorithme de résolution numérique des modeles précédents a été présenté.
L'algorithme a ¢été développé en priorisant une résolution nceud par nceud avec boucle
itérative le long du domaine discrétisé. Cette approche permet de faciliter l'intégration des

modeles entre eux et facilite la convergence de la solution.



CHAPITRE 5

MONTAGE EXPERIMENTAL

Comme discuté a la section 3.4, on retrouve peu de publications scientifiques portant sur la
modélisation ou le comportement expérimental de pompes a chaleur géothermiques a
expansion directe. Le but de la recherche consiste ainsi a développer des modéles de
simulation ainsi qu'a acquérir des résultats expérimentaux a 1'égard du fonctionnement de
pompes a chaleur géothermiques a expansion directe afin de contribuer a I'amélioration de
I'état des connaissances globales sur ce type de systéme énergétique. La réalisation de tests
expérimentaux constitue donc une part importante de la présente theése puisque ces résultats
permettront de valider les modéles de simulation développés, d'observer le fonctionnement
dynamique caractéristique du systéme et de quantifier le comportement énergétique du

systéme global ainsi que de certaines composantes particulieres.

Afin de réaliser les résultats expérimentaux, une pompe a chaleur géothermique a expansion
directe a été installée dans les laboratoires du Centre de Technologie Thermique de I'Ecole de
technologie supérieure. Ce systeme a ¢été instrumenté et les données expérimentales sont

recueillies a I'aide d'un systéme d'acquisition de données relié a un ordinateur personnel.

Les sections suivantes présenteront initialement le conception du banc d'essai incluant les
techniques de mesure. Par la suite, les données expérimentales permettant d'analyser le
comportement global du systéme en mode chauffage ainsi qu'en mode climatisation seront
présentées. Afin de mieux cerner le fonctionnement caractéristique de composantes
particulieres, a savoir 1'échangeur géothermique et les valves de détente, les résultats propres

a ces composantes seront analysés.

5.1 Techniques de mesure

Une pompe a chaleur géothermique a expansion directe a été offerte par le manufacturier

Maritime Geothermal. L'unité offerte est le modéle DXWG-45. L'unité a été installée dans
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les laboratoires du Centre de Technologie Thermique de I'Ecole de technologie supérieure et

est raccordée a trois puits géothermiques forés dans le sol sur le terrain adjacent au batiment

dans lequel est installé le systeme. Le descriptif général du systéme est le suivant:

e (Capacité nominale de climatisation de 10 kW.

e Fluide frigorigéne R-22 (chlorodifluorométhane).

e Compresseur de type alternatif a piston du manufacturier Tecumseh, modéle
AVAS538EXN et d'une puissance nominale de 2.24 kW.

e FEchangeur de chaleur réfrigérant-eau a tubes coaxiaux de capacité nominale de 17.6 kW
en mode chauffage (Turbotec BTSS-60). Cet échangeur est du coté du batiment.

e En mode climatisation, une seule valve de détente Parker SE5-VX100 de capacité
nominale de 17 kW est utilisée.

e En mode chauffage, trois valves de détente de marque Danfoss modele TUBE 068U2162
de capacité nominale de 2.6 kW sont utilisées.

e ['échangeur géothermique est constitué¢ de trois boucles en parallele insérées dans des

puits géothermiques forés dans le sol.
Plusieurs instruments de mesure ont été installés sur le systéme afin de mesurer divers

paramétres physiques pertinents pour l'analyse comportementale et énergétique du systéme

global et de ses composantes. La section suivante décrit ces instruments de mesure.

5.1.1 Instrumentation
La présentation de l'instrumentation du systéme sera divisée en trois sections: 7) circuit

frigorifique a l'intérieur du batiment, i7) circuit frigorifique au niveau des puits géothermiques

et ii7) circuit de la boucle d'eau du c6té du batiment.

5.1.1.1 Circuit frigorifique a l'intérieur du batiment

Les instruments de mesure installés sur le circuit frigorifique a l'intérieur du batiment ont

pour objectifs de mesurer le comportement énergétique de certaines composantes et du
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systéme global ainsi que d'analyser leur fonctionnement caractéristique. Les différents
organes a étre analysés sont les suivants:

e Le compresseur alternatif.

e L'échangeur de chaleur réfrigérant-eau a tubes coaxiaux.

e L'accumulateur.

e La valve de détente de climatisation.

e (Chacune des trois valves de détente de chauffage.

e Chacune des trois valves d'activation des puits géothermiques en climatisation.

e Chacune des trois boucles constituant I'échangeur géothermique.

Afin de quantifier diverses propriétés thermodynamiques nécessaires a I'analyse énergétique
et comportementale du systéme et de ses composantes, plusieurs instruments de mesure sont
employés. Ces instruments ainsi que leur utilité et leur localisation sont décrits ci-apres. Les
Tableau 5.1 a Tableau 5.3 présentent les paramétres mesurés ainsi que leur nom et leur

localisation.

a) Capteur de pression

Les capteurs de pression installés sur le circuit frigorifique permettent d'obtenir 1'une des
propriétés nécessaires pour l'évaluation de I'enthalpie du fluide frigorigéne a un endroit
spécifique du circuit. Un total de dix capteurs de pression est installé sur le circuit
frigorifique. Ces capteurs de la compagnie OMEGA sont de modéles PX-219-300-GI. Ils
permettent de mesurer une pression effective dans le circuit entre 0 et 2089 kPa et

fournissent en conséquence sur cette étendue de mesure une sortie électrique de 4 a 20 mA.

Les dix capteurs de pression sont stratégiquement installés aux endroits suivants:

e Au niveau du compresseur, il y a un capteur sur la ligne d'aspiration et un capteur sur la
ligne de refoulement.

e Au niveau de la valve de détente thermostatique de climatisation, il y a un capteur en

amont et un capteur en aval de cet élément détendeur.
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Au niveau des boucles géothermiques, il y a un capteur en amont et un capteur en aval de
chacune des trois boucles (pour un total de six capteurs au niveau des boucles

géothermiques).

b) Thermocouples

Les thermocouples installés sur le circuit frigorifique permettent d'obtenir l'une des

propriétés nécessaires pour l'évaluation de I'enthalpie du fluide frigorigéne a un endroit

spécifique du circuit. Les thermocouples installés sont des thermocouples de surface de type

K. Iy a un total de 17 thermocouples installés sur le circuit frigorifique situé a l'intérieur du

batiment. Ces thermocouples sont stratégiquement installés aux endroits suivants:

Au niveau du compresseur, il y a un thermocouple sur la ligne d'aspiration et un
thermocouple sur la ligne de refoulement.

Au niveau de la valve de détente thermostatique de climatisation, il y a un thermocouple
en amont et un thermocouple en aval de cet ¢lément détendeur.

Au niveau des boucles géothermiques, il y a un thermocouple en amont et un
thermocouple en aval de chacune des trois boucles (pour un total de six capteurs).

Il y a un thermocouple situé sur la canalisation reliant chacune des trois valves
d'activation des puits géothermiques en climatisation au collecteur des trois valves
d'activation de climatisation (pour un total de trois thermocouples).

Il y a un thermocouple situé sur le collecteur des trois valves d'activation de climatisation.
I y a un thermocouple situé¢ sur la canalisation reliant la valve d'inversion et
'accumulateur.

Au niveau de l'échangeur réfrigérant-eau, il y a un thermocouple en amont et un

thermocouple en aval de cet élément.
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Un débitmeétre a effet Coriolis a été installé sur la canalisation de refoulement du

compresseur du cycle frigorifique. Ce débitmétre permet d'évaluer le débit total de

réfrigérant refoulé par le compresseur et circulant dans le circuit frigorifique.

Le débitmetre est de marque Micro Motion modele F séries.

d) Pince amperemétrique

Pour mesurer la puissance électrique appelée par le compresseur une pince amperemétrique

et a ¢été installée du coté de l'alimentation électrique du compresseur. Des lectures

ponctuelles de voltage et de facteur de puissance ont été réalisées afin de déterminer la

puissance électrique.

Tableau 5.1 Températures mesurées au niveau du circuit frigorifique

Nom de la valeur | Type de mesure/ s
Localisation | .
Type hysique Paramétre mesuré
d'instrument Paysiq
" Conduite de
Débit de 1 . o s
" (o s " refoulement entre le | Débit massique total de réfrigérant au
Débit_total réfrigérant/Débit
métre Coriolis compresseur et la | refoulement du compresseur
valve d'inversion
. Débit massique de réfrigérant :
Débit de CZ,I; iggéiﬂge - A la sortie de la boucle #1 (mode
Débit_Puits_1 réfrigérant/Débit T chauffage)
- - X . climatisation #1 A .
metre thermique - A lentrée de la boucle #1 (mode
entre la boucle #1
chauffage)
. Débit massique de réfrigérant :
Débit de nggzlvtzézﬁeve - A la sortie de la boucle #2 (mode
Débit_Puits_2 réfrigérant/Débit R chauffage)
- - \ . climatisation #2 P .
metre thermique - A Tlentrée de la boucle #2 (mode
entre la boucle #2
chauffage)
. Débit massique de réfrigérant :
Débit de ng (iltlilxtztliirzilge - A la sortie de la boucle #3 (mode
Débit_Puits 3 réfrigérant/Débit LT chauffage)
- — X . climatisation #3 P ,
metre thermique - A lentrée de la boucle #3 (mode
entre la boucle #3
chauffage)
. . Entrée électrique du | Puissance électrique consommée par le
Puissance Puissance
compresseur compresseur
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Tableau 5.2 Pressions mesurées au niveau du circuit frigorifique

Nom

de la Type ('1.e mesure/ Type Locall§atlon Paramétre mesuré
valeur d'instrument physique
P Pression/ Capteur de pression | Ligne d'aspiration | Pression du réfrigérant a l'entrée du
! PX-219-300GI du compresseur compresseur
P Pression/ Capteur de pression re foLlliI;r?eii d Pression du réfrigérant a la sortie du
2 PX-219-300GI u u compresseur
compresseur
Pression du réfrigérant:
Conduiteentrele | - A la sortie du condenseur (mode
P Pression/ Capteur de pression | filtre et la valve de | chauffage)
3 PX-219-300GI détente de - A la sortie de la valve de détente (mode
climatisation climatisation)
Conduite entre la
valve de détente de
P Pression/ Capteur de pression | climatisation et les
4 PX-219-300GI valves antiretour Pression du réfrigérant:
des boucles - A la sortie du condenseur (mode
géothermiques climatisation)
Conduite entre la Pression du réfrigérant de la boucle #1:
. . . - A Tentrée de la boucle #1 (évaporateur;
P Pression/ Capteur de pression | valve de détente de mode chauffage)
L PX-219-300GI la boucle #1 et la \ o8
- A la sortie de la boucle #1 (condenseur;
boucle #1 o
mode climatisation)
Conduite entre la Pression du réfrigérant de la boucle #2:
Pression/ Capteur de pression valve de détente de | - A Tl'entrée de la boucle #2 (évaporateur;
Py L PX-219-300GI Thermocouple mode chauffage)
la boucle #2 et la \ . ]
de surface de Type K - A la sortie de la boucle #2 (condenseur;
boucle #2 .
mode climatisation)
Conduite entre la Pression du réfrigérant de la boucle #3:
Pression/ Canteur de . Ive de détente de | A Tentrée de la boucle #3 (évaporateur;
P p pression | valvede détentede | . chauffage)
=t PX-219-300GI la boucle #3 et la . )
- A la sortie de la boucle #3 (condenseur;
boucle #3 L
mode climatisation)
Conduite entre la | Pression du réfrigérant de la boucle #1:
Pression/ Capteur de pression valve d'activation | - A la sortie de la boucle #1 (évaporateur;
P v PX—211)9-3 OOGII) de climatisation de | mode chauffage)
laboucle #1 etla | - A l'entrée de la boucle #1 (condenseur;
boucle #1 mode climatisation)
Conduite entre la | Pression du réfrigérant de la boucle #2:
Pression/ Capteur de pression valve d'activation | - A la sortie de la boucle #2 (évaporateur;
Py v PX-219-300GI Thermocouple | de climatisation de | mode chauffage)
de surface de Type K laboucle#2etla | - A lentrée de la boucle #2 (condenseur;
boucle #2 mode climatisation)
Conduite entre la | Pression du réfrigérant de la boucle #3:
Pression/ Capteur de pression valve d'activation | - A la sortie de la boucle #3 (évaporateur;
P; v P P de climatisation de | mode chauffage)

PX-219-300GI

la boucle #3 et la
boucle #3

- A lentrée de la boucle #3 (condenseur;
mode climatisation)
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Tableau 5.3 Températures mesurées au niveau du circuit frigorifique

Nom de la | Type de mesure/ Type Localisation Parameétre mesuré
valeur d'instrument physique
. Température/ Ligne d'aspiration | Température du réfrigérant a l'entrée du
Tcomp_in Thermocouple de surface
de Type K du compresseur compresseur
Température/ Ligne de . o X .
Tcomp_out | Thermocouple de surface refoulement du Température du réfrigérant 4 la sortie du
- compresseur
de Type K compresseur
Température/ Ligne d'aspiration
T acc in Thermocmrl) le de surface entre la valve Température du réfrigérant a l'entrée de
- = de Tp e K d'inversion et I'accumulateur
P l'accumulateur
Température/ Conduite entre —Tenzg)er?'tel:tiiu redfl?gecrilrllgenseur (mode
. P 'échangeur
Tcond_in Thermocouple de surface | .. chauffage)
réfrigérant-eau et la ) . s
de Type K valve dinversion | - A la sortie de I'évaporateur (mode
climatisation)
Température/ Conduite entre :rerlglpei:tursé(:)ftlilerefirlllgezrgczlenseur (mode
P I'échangeur
Tcond out | Thermocouple de surface | .. chauffage)
- réfrigérant-eau et le ' , '
de Type K filtre - A lentrée de I'évaporateur (mode
climatisation)
Température/ Conduite entre le :Fergpef:mrsf)rdtlileregslgerci)?lt;lenseur (mode
. P filtre et la valve de
TXV in Thermocouple de surface détente de chauffage)
de Type K climatisation - A la sortie de la valve de détente (mode
climatisation)
Conduite entre la Température du réfrigérant:
Température/ valve de détente de P . g )
A - A la sortic du condenseur (mode
TXV_out Thermocouple de surface | climatisation et les TP
- . climatisation)
de Type K valves antiretour
des boucles
Température du réfrigérant de la boucle
Température/ Conduite entre la | #1:
T L TheI‘IIlOCOIII) le de surface valve de détente de | - A l'entrée de la boucle #1 (évaporateur;
- de Tp e K la boucle #1 etla | mode chauffage)
M boucle #1 - A la sortie de la boucle #1 (condenseur;
mode climatisation)
Température du réfrigérant de la boucle
Température/ Conduite entre la | #2:
T, L ThermocoE le de surface valve de détente de | - A l'entrée de la boucle #2 (évaporateur;
2 de Tp e K la boucle #2 etla | mode chauffage)
yp boucle #2 - A la sortie de la boucle #2 (condenseur;
mode climatisation)
Température du réfrigérant de la boucle
Conduite entre la #3:
Température/ . - A T'entrée de la boucle #3 (évaporateur;
T; L Thermocouple de surface valve de détente de mode chauffage)
de Type K laboucle#3etla | _ A la sortie de la boucle #3 (condenseur;

boucle #3

mode climatisation)
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Nom de la | Type de mesure/ Type Localisation | .
v . Parameétre mesuré
valeur d'instrument physique
Conduite entre la ;TTnperature du réfrigérant de la boucle
Température/ valv.e d activation | _ A 1a sortie de la boucle #1 (évaporateur;
T,V Thermocouple de surface | de climatisation de
mode chauffage)
de Type K la boucle #1 et la A 1 .
- A T'entrée de la boucle #1 (condenseur;
boucle #1 R
mode climatisation)
Conduite entre la ;;nperature du réfrigérant de la boucle
Température/ Valv.e daF: tw'auon - A la sortie de la boucle #2 (évaporateur;
T, V Thermocouple de surface | de climatisation de
- mode chauffage)
de Type K la boucle #2 et la A 1
- A T'entrée de la boucle #2 (condenseur;
boucle #2 VR
mode climatisation)
Conduite entre la ;;mperature du réfrigérant de la boucle
Température/ valvg dap tivation —\ _ A la sortie de la boucle #3 (évaporateur;
T, V Thermocouple de surface | de climatisation de
mode chauffage)
de Type K la boucle #3 et la A 1 .
- A T'entrée de la boucle #3 (condenseur;
boucle #3 L
mode climatisation)
Température du réfrigérant de la boucle
. #1:
. Condul’te gntrg la - A la sortie la valve d'activation de
Température/ valve d'activation o . .
S climatisation de la boucle #1 (évaporateur;
T, man V | Thermocouple de surface | de climatisation de
de Type K la boucle #1 et la mode chauffage) .
valve d'inversion - A lentrée la valve d'activation de
climatisation de la boucle #1 (condenseur;
mode climatisation)
Température du réfrigérant de la boucle
. #2:
. Condulvte entrela | " la sortie la valve d'activation de
Température/ valve d'activation S . -
N climatisation de la boucle #2 (évaporateur;
T, man V | Thermocouple de surface | de climatisation de
de Type K la boucle #2 et la mode chauffage)
valve d'inversion - A lentrée la valve d'activation de
climatisation de la boucle #2 (condenseur;
mode climatisation)
Température du réfrigérant de la boucle
. #3:
. Condulvte e.ntre? la ) A la sortie la valve dactivation de
Température/ valve d'activation R ,
S climatisation de la boucle #3 (évaporateur;
T;_man_V | Thermocouple de surface | de climatisation de hauff
de Type K la boucle #3 et la mode chauffage) .
valve dinversion - A lentrée la valve d'activation de
climatisation de la boucle #3 (condenseur;
mode climatisation)
. Conduite entre le. Température du réfrigérant au collecteur
Température/ collecteur des trois . e
VR des trois valves d'activation de
T man Thermocouple de surface | valves d'activation T
- RN climatisation
de Type K de climatisation et

la valve d'inversion
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5.1.1.2 Circuit frigorifique au niveau des puits géothermiques

Les instruments de mesure installés sur le circuit frigorifique au niveau des puits
géothermiques ont pour objectifs de mesurer le comportement énergétique de ces derniers,
analyser leur fonctionnement caractéristique et quantifier I'échange de chaleur diffusif dans le
sol. Afin de réaliser ces prises de mesure, un total de cinq thermocouples par puits
géothermique raccordé au circuit frigorifique a ¢été installé (pour un total de 15
thermocouples). Il est a noter que l'installation expérimentale totale comprend deux autres
puits géothermiques. L'un de ces deux puits est situé a une distance d'environ 5 métres de la
jonction de surface commune des trois puits raccordés. Ce puits témoin, foré verticalement,
permet de mesurer la température dans le sol aux environs des puits raccordés. A cet effet, un
total de neuf thermocouples a des profondeurs variant de 2 a 30 métres y est installé. L'autre
puits géothermique, foré aux abords des trois puits raccordés, comprend une boucle
géothermique instrumentée avec cinq thermocouples. Toutefois, ce puits n'est pas utilisé dans
le cadre du présent projet de recherche.

Les thermocouples installés sont des thermocouples de surface de type T. Le positionnement
des thermocouples differe dans chacun des puits. Le Tableau 5.4 présente les parametres

mesurés ainsi que leur nom et leur localisation.

Pour le puits géothermique #1:

e 1 thermocouple ligne vapeur prés de la surface du sol.

e | thermocouple ligne liquide pres de la surface du sol.

e | thermocouple ligne vapeur a 24 metres de la surface du sol.

e 1 thermocouple ligne liquide a 24 metres de la surface du sol.

e 1 thermocouple a 30 métres de la surface du sol au niveau de la jonction entre la ligne

liquide et la ligne vapeur.

Pour le puits géothermique #2:
e | thermocouple ligne vapeur pres de la surface du sol.

e | thermocouple ligne liquide pres de la surface du sol.
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1 thermocouple ligne vapeur a 12 metres de la surface du sol.
1 thermocouple ligne liquide a 12 meétres de la surface du sol.

1 thermocouple a 30 meétres de la surface du sol au niveau de la jonction entre la ligne

liquide et la ligne vapeur.

Pour le puits géothermique #3:

1 thermocouple ligne vapeur pres de la surface du sol.
1 thermocouple ligne liquide prés de la surface du sol.
1 thermocouple ligne vapeur a 6 metres de la surface du sol.
1 thermocouple ligne liquide a 6 metres de la surface du sol.

1 thermocouple a 30 métres de la surface du sol au niveau de la jonction entre la ligne

liquide et la ligne vapeur.

La figure suivante permet de visualiser 'emplacement de ces thermocouples dans les puits.

i
T, V5 ¢ %n L1 T2_V5$ !Tz L1 TS_V5! $ T, L1
Z Z Z Z z Z |
3
g s ——
. i > T, V4 T L2
ﬁ ; s & 8 Q g
5 3 3 " 3
o Q O 5
T, V4 T, L2 o
o O—“
T, V4 T, L2
o/ % \o/— L
T, B3 T, B3 T, B3

Figure 5.1 Emplacement des thermocouples dans les puits géothermiques
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Tableau 5.4 Parameétres mesurés au niveau des puits géothermiques

Nom de Type de mesure/ Type Localisation | .
. . Paramétre mesuré
la valeur d'instrument physique
Température du réfrigérant dans le puits
. . - géothermique #1
Température/ Ligne hquld‘e dela | - A Tlentrée de la boucle #1 (mode
T, L1 Thermocouple de surface | boucle #1 pres de la
de Type K surface du sol chauffage)
- A la sortie de la boucle #l1 (mode
climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
Température/ Ligne liquide de la | géothermique #1
p boucle #1 a 24 - Ligne liquide descendante de la boucle #1
T, L2 Thermocouple de surface \
de Type K métres de la surface (mode chquffgge)
du sol - Ligne liquide ascendante de la boucle #1
(mode climatisation)
A la jonction de la
Température/ hgne liquide et de la Température du réfrigérant a 30 métres de
ligne vapeur de la ; .
T, B3 Thermocouple de surface boucle #1 & 30 profondeur dans le puits géothermique #1
de Type K R
metres de la surface
du sol
Température du réfrigérant dans le puits
Température/ Ligne vapeur de la | géothermique #1
p boucle #1 a 24 - Ligne vapeur ascendante de la boucle #1
T, V4 Thermocouple de surface \
de Type K meétres de la surface (que chauffage)
du sol - Ligne vapeur descendante de la boucle #1
(mode climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
. . géothermique #1
Température/ Ligne vapeur dela ) - A la sortiec de la boucle #1 (mode
T, V5 Thermocouple de surface | boucle #1 pres de la hauff
de Type K surface du sol chauffage)
- A Tlentrée de la boucle #1 (mode
climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
, . . géothermique #2
Température/ Ligne hquld‘e dela ) - A Tlentrée de la boucle #2 (mode
T, L1 Thermocouple de surface | boucle #2 prés de la
de Type K surface du sol chauffage)
- A la sortic de la boucle #2 (mode
climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
Température/ Ligne liquide de la | géothermique #2
P boucle #2 a 12 - Ligne liquide descendante de la boucle #2
T, L2 Thermocouple de surface \
de Type K metres de la surface (moqe chapffage)
du sol - Ligne liquide ascendante de la boucle #2
(mode climatisation)
A la jonction de la
Température/ llﬁnzélgzliifggi;a Température du réfrigérant a 30 métres de
T, B3 Thermocouple de surface %ouclep#z 430 profondeur dans le puits géothermique #2
de Type K

metres de la surface
du sol
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Nom de Type de mesure/ Type Localisation | .
v . Parameétre mesuré
la valeur d'instrument physique
Température du réfrigérant dans le puits
. Ligne vapeur de la | géothermique #2
Température/ \ .
boucle #2 a 12 - Ligne vapeur ascendante de la boucle #2
T, V4 Thermocouple de surface \ 1 £ hauff
de Type K metres de la surface (mode chauffage)
du sol - Ligne vapeur descendante de la boucle #2
(mode climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
. . géothermique #2
Température/ Ligne vap eur dela | - A la sortie de la boucle #2 (mode
T; V5 Thermocouple de surface | boucle #2 prés de la
de Type K surface du sol chauffage)
- A lentrée de la boucle #2 (mode
climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
i . L. géothermique #3
Tempeérature/ Ligne 11qu1d§ dela ) - A Tlentrée de la boucle #3 (mode
T; L1 Thermocouple de surface | boucle #3 prés de la
de Type K surface du sol chauffage)
yp - A la sortie de la boucle #3 (mode
climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
. Ligne liquide de la | géothermique #3
Température/ . . o
boucle #3 a 6 - Ligne liquide descendante de la boucle #3
T; L2 Thermocouple de surface R
de Type K metres de la surface | (mode chauffage)
du sol - Ligne liquide ascendante de la boucle #3
(mode climatisation)
A la jonction de la
Température/ hfginfl;lszl(ii::igel;a Température du réfrigérant a 30 métres de
T; B3 Thermocouple de surface & 1 peur profondeur dans le puits géothermique #3
de Type K boucle #3 a 30
metres de la surface
du sol
Température du réfrigérant dans le puits
, Ligne vapeur de la | géothermique #3
Température/ \ .
boucle #3 2 6 - Ligne vapeur ascendante de la boucle #3
T; V4 Thermocouple de surface R
de Type K metres de la surface | (mode chauffage)
du sol - Ligne vapeur descendante de la boucle #1
(mode climatisation)
Température du réfrigérant dans le puits
. . géothermique #3
Température/ Ligne vapeur dela | - A la sortie de la boucle #3 (mode
T; V5 Thermocouple de surface | boucle #3 prés de la
- de Type K surface du sol chagffage)
- A lentrée de la boucle #3 (mode

climatisation)
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5.1.1.3 Circuit de la boucle d'eau du coté du batiment

Les instruments de mesure installés sur le circuit de la boucle d'eau du c6té du batiment ont
pour objectifs de permettre 1'analyse énergétique de la puissance thermique échangée entre le
réfrigérant et I'eau au niveau de 1'échangeur de chaleur a tubes coaxiaux. Afin de réaliser ces
prises de mesure, un total de quatre thermocouples ainsi. qu'un débitmetre a turbine ont été

installés sur le circuit de la boucle d'eau.

Les thermocouples sont des thermocouples de surface de type K. Deux thermocouples sont
positionnés sur la canalisation dans laquelle circule 1'eau en amont de la pompe a chaleur et

deux thermocouples canalisation dans laquelle circule 1'eau en aval de la pompe a chaleur.

Le débitmétre est un débitmetre a turbine de marque OMEGA modele FTB792 avec une
étendue de mesure de 0.126 a 1.26 L/s, une sortie électrique de 4 a 20 mA ainsi qu'un

indicateur digital.

Le Tableau 5.5 présente les parametres mesurés ainsi que leur nom et leur localisation.

Tableau 5.5 Paramétres mesurés au niveau de la boucle d'eau

Nom de la valeur | Type de mesure/ o
Localisation | .
Type hvsique Paramétre mesuré
d'instrument paysiq
Température/ Conduite d'eau a , , ‘1 .
. e Température de 1'eau a I'entrée de
Teau in, Thermocouple de | I'entrée de la pompe I'échaneeur réfricérani-cau
surface de Type K a chaleur & g
. Température/ , COII’dUIte deau a Température de 1'eau a I'entrée de
Teau_in, Thermocouple de | I'entrée de la pompe | |, (o s
- \ 'échangeur réfrigérant-eau
surface de Type K a chaleur
Température/ Cor'ldulte d'eau la‘ Température de 1'eau a la sortie de
Teau out; Thermocouple de | sortie de la pompe a | ,,, o 2
- I'échangeur réfrigérant-eau
surface de Type K chaleur
Température/ COI.ldulte d'eau a la‘ Température de 1'eau a la sortie de
Teau_out, Thermocouple de | sortie de la pompe a I'échaneeur réfricérani-eau
surface de Type K chaleur & &
Débit volumi ite d'eau a _ . ,
i ebl,t volumiqu ef . Con’dulte d'eau a Débit volumique de I'eau de 1'échangeur
Débit_eau Débitmétre a l'entrée de la pompe | ..,
. . réfrigérant-ecau
turbine a chaleur
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5.1.2 Systéme d'acquisition de données

Un systeme d'acquisition de données permet de faire l'acquisition des signaux des
instruments. Ce systéme est composé de différents modules de type SCXI de la compagnie

National Instruments et d'un ordinateur.

La pompe a chaleur comportant un ordinateur de bord, certains signaux provenant de cet
ordinateur sont acquis. De plus, les signaux permettant le démarrage/arrét du systéme ainsi

que son mode de fonctionnement sont gérés par le systeme d'acquisition de données.

La liste des ¢éléments composant le systéme d'acquisition de données est la suivante:

Un chassis SCXI-1001
Ce chassis permet de loger, d'alimenter et de faire le routage des signaux de 12 modules

SCXI distincts. Le systéme actuel comprend six modules SCXI tels que décrits ci-apres.

Un module SCXI-1600
Ce module d'acquisition de données et de contrdle s'installe dans le chassis SCXI-1001 et
permet de faire 1'acquisition des données et le controle de tous les modules du chassis ainsi

que la communication avec un ordinateur personnel via une connexion USB 2.0.

Un module SCXI-1161

Ce module permet de faire de la commutation générale et consiste en huit relais
indépendants. Pour le systéme actuel, ce module permet de contrdler le départ et l'arrét du
compresseur ainsi que l'activation de la valve d'inversion du cycle frigorifique a l'aide de

l'ordinateur personnel.

Deux modules SCXI-1100
Ces modules d'entrées analogiques permettent de faire 'acquisition d'entrées en millivolt, en

tension ou en courant. Ils possedent 32 voies multiplexées dans un seul amplificateur de gain
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d'instrumentation programmable. Pour le systeme actuel, chaque module utilise un bloc de

terminaisons SCXI-1300 tel que décrit ci-dessous.

Deux blocs de terminaisons SCXI-1300

Ces blocs de terminaisons permettent de connecter les signaux d'entrées aux modules SCXI-
1100. L'un des blocs possede les signaux d'entrées des capteurs de pression et l'autre bloc
possede les signaux de la pince amperemétrique ainsi que les signaux des débitmetres de

réfrigérant et du débitmetre d'eau.

Deux modules SCXI-1102

Ces modules sont destinés spécifiquement aux mesures par thermocouples. Ils partagent une
architecture commune ou chaque entrée inclut un amplificateur d'instrumentation et un filtre
passe-bas de 2 Hz. Pour le systéme actuel, chaque module utilise un bloc de terminaisons

SCXI-1303 tel que décrit ci-dessous.

Deux blocs de terminaisons SCXI-1303

Ces blocs de terminaisons sont spécialement congus pour les mesures de thermocouples et
possédent une construction isotherme minimisant les erreurs causées par les gradients de
température entre les connecteurs et le capteur de la jonction froide. Pour le systéme actuel,
l'un des blocs possede les signaux de tous les thermocouples dans le sol alors que l'autre bloc
possede les signaux des thermocouples au niveau de la machine frigorifique et de la boucle

d'eau.

Un bloc de terminaisons CB-68LPR

Ce bloc de terminaisons possede 68 terminaisons a vis et permet des connexions de signaux
d'entrée/sortie analogiques et digitaux. Pour le systéme actuel, ce bloc de terminaison permet
de faire l'acquisition des signaux digitaux provenant de I'ordinateur de bord de la pompe a
chaleur. Ces signaux permettent de connaitre 1'état d'activation du compresseur, de la valve
d'inversion et de valve d'activation de climatisation de chacune des trois boucles

géothermiques.
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L'interface utilisateur pour le systéme d'acquisition des données a été réalisée a l'aide du

logiciel LabView de National Intruments. L'application développée permet de réaliser:

e L'acquisition des données provenant des instruments du banc d'essai.

e [L'affichage numérique et graphique ainsi que l'enregistrement dans un fichier de
sauvegarde des données provenant des instruments du banc d'essai.

e Le contrdle du fonctionnement de la pompe a chaleur. Ce controle permet de procéder a
la mise en marche et 1'arrét du compresseur du systéme ainsi qu'a I'activation de la valve
d'inversion du cycle selon le mode de fonctionnement voulu (chauffage ou climatisation).
Ces actions peuvent étre activées manuellement a l'aide de boutons virtuels selon les
besoins de l'utilisateur ou encore étre préprogrammeées selon des séquences de
fonctionnement préétablies selon l'utilisateur. Ce dernier mode permet de réaliser des
tests a long terme avec des séquences d'arrét/départ du compresseur préétablies.

e Le calcul en temps réel de différents bilans énergétiques au niveau de certaines
composantes spécifiques du systéme, ainsi que leur affichage numérique et graphique.
Afin de rendre les calculs rapides, des routines d'évaluation des propriétés du réfrigérant
ont été¢ développées dans l'environnement MatLab et intégrées dans l'application
LabView. Ainsi, différents bilans énergétiques sont évalués en temps réel et présentés a
l'utilisateur par l'interface. De plus, ces bilans sont enregistrés, au méme titre que les
données provenant des instruments, dans un fichier de sauvegarde pour faciliter le

traitement ultérieur des résultats.

5.2 Evaluation des paramétres et bilans énergétiques

Lors du fonctionnement du systéme, en plus des valeurs mesurées, plusieurs paramétres sont
¢valués ou calculés afin de faciliter l'analyse du comportement énergétique et de
fonctionnement global de la pompe a chaleur et de ses composantes. Ces parameétres sont
présentés dans les sections suivantes pour le mode chauffage et le mode climatisation
séparément. Il est a noter que la liste des parameétres calculés présentée n'est pas exhaustive et
que certains parametres calculés seront définis dans les chapitres subséquents lorsque

nécessaire.
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Tel qu’elles seront présentées dans les sections subséquentes, plusieurs propriétés du
réfrigérant doivent étre évaluées. Pour ce faire, ['évaluation de ces propriétés
thermodynamiques est réalisée a l'aide des routines de calcul intégrées dans l'application

LabView en utilisant en référence les données du logiciel Refprop7.0 de NIST.

Il est ¢galement a noter que 1'état du réfrigérant a certains endroits et certains moments peut
se retrouver sous forme de mélange diphasique dans le circuit frigorifique alors que I'état
usuel est considéré étre soit liquide comprimé ou vapeur surchauffée. Puisque
l'instrumentation présente sur le banc d'essai ne permet pas d'évaluer précisément I'état du
réfrigérant en mélange diphasique, nous considérerons que pour l'évaluation de certaines
propriétés 1'état thermodynamique du réfrigérant peut étre celui soit du liquide saturé ou de la
vapeur saturée si la présence de mélange diphasique survient. Les seuls endroits dans le
circuit pour lesquelles nous considérons usuel la présence de mélange diphasique sont a la
sortie des ¢léments détendeurs. Pour les autres endroits, la présence de mélange diphasique
peut résulter d'un état transitoire ou étre signe de la présence d'une anomalie de

fonctionnement du systéme.

5.2.1 Evaluation des paramétres et bilans énergétiques en mode chauffage

5.2.1.1 Echangeur de chaleur réfrigérant-eau (condenseur)

Calcul du transfert de chaleur dans I'eau (qcuu_cond)

Puisque la variation de température du c6té de I'eau entre l'entrée et la sortie est faible, la
température de I'eau a 'entrée de 1'échangeur est considérée valoir la moyenne arithmétique
des deux lectures de température de I'eau a cet endroit et la température de l'eau a la sortie de
I'échangeur est considérée valoir la moyenne arithmétique des deux lectures de température

de 'eau a cet endroit.
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_ Teauiinl +Teau7in2
eau _in
- 2
_ Teauioutl +Teau70ut2
eau _out —
- 2

= Debit _eaux p
¢ 1000

eau

qeauicond = meaucpe (T'eauiout - ]-'eauiin )

ou:

Débit _eau débit volumique d'eau (L/s)

p masse volumique de I'eau (kg/m’)
Moau débit massique d'eau (kg/s)
Cp. chaleur massique de I'eau (kJ/kg-K)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du réfrigérant (¢ efcond cau)

(5.1)

(5.2)

(5.3)

(5.4)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite 1'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a

l'entrée et a la sortie de 1'échangeur. Pour évaluer I'enthalpie du réfrigérant a l'entrée du

condenseur (/c.nq in) les valeurs suivantes sont utilisées:

hcond_in (kJ/ kg) = fCt(Tcond_in; P2)

Pour évaluer l'enthalpie du réfrigérant a la sortie du condenseur (Acond ou) les valeurs

suivantes sont utilisées:

heona our (KI/kg) = min[fet(Teond ous P3), fet(x=0; P3)]

Ainsi le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

QVef,cond = mref (hcondiin - hcondiout)

(5.5)
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ou

m,s  débit massique total de réfrigérant (kg/s)

Calcul de la perte de charge du réfrigérant dans I'échangeur (AP;tcond cau)

Le calcul de cette perte de charge s'effectue directement en fonction de la différence de

pression du réfrigérant entre 1'entrée et la sortie de 1'échangeur:

Af)ef,cona’ = f)Z _Pl (56)

7

Evaluation de la température de condensation du réfrigérant dans 1'échangeur

L'évaluation de la température de condensation du réfrigérant est réalisée en considérant la
température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée. Ainsi les températures de
condensation du réfrigérant a l'entrée et a la sortie de I'échangeur sont respectivement
évaluées selon:

Tcondensation_in = fCt(P2)

Tcondensation_out = fCt(Pg.)

5.2.1.2 Echangeur de chaleur réfrigérant-sol (évaporateur)

L'échangeur de chaleur réfrigérant-sol est constitué de trois boucles en parallele. Il est
possible de réaliser un bilan énergétique global pour cet échangeur et également d'analyser

séparément I'échange thermique pour chaque boucle.
Calcul du transfert de chaleur total de 1'échangeur au niveau du réfrigérant (g,.zs.1)
Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite 1'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a

l'entrée et a la sortie de l'échangeur. Pour évaluer l'enthalpie du réfrigérant a I'entrée de

1'échangeur (A,;,) les valeurs suivantes sont utilisées:
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hsorin (kJ/kg) = min[fct(TX Vo P3), fet(x=0 ; P3)]
Pour évaluer I'enthalpie du réfrigérant a la sortie de 1'échangeur (/,,./) les valeurs suivantes
sont utilisées:

hsor.one (KJ/kg) = max[fct(Tman; P1), fet(x=1; Py)]

Ainsi le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

qref,sol = mref (hsol,out - hsol,in) (57)

ou

m,s  DéEbit massique total de réfrigérant (kg/s)

Calcul du transfert de chaleur total linéique de 1'échangeur au niveau du réfrigérant

(q"vefs1 (Wm'™))

Le calcul de ce transfert de chaleur est fonction de la profondeur totale des puits
géothermiques. Ainsi, pour les 3 boucles activées, la profondeur de puits géothermiques est

de 90 metres:

qref sol
o | 5.8
@ o1 = Brofondeur de Puits o

Calcul du transfert de chaleur de chaque boucle géothermique au niveau du réfrigérant

(q ref,bouclel, q ref,boucle2, q reﬁboucle.?)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie de chacune des boucles. Pour évaluer 'enthalpie du réfrigérant a I'entrée

de chaque boucle (h;;, hyz, hsr), 1l est considéré que la détente au travers les éléments
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détendeurs est isenthalpique. Ainsi la valeur de I'enthalpie a l'entrée de chaque boucle est
considérée valoir l'enthalpie évaluée en fonction de P; et TXV gy

h; 1 (kJ/kg) = min[fct(TXVoy P3), fet(x=0 ; P3)]

hy 1 (kJ/kg) = min[fct(TXVoy Ps), fet(x=0 ; P3)]

hs 1 (kJ/kg) = min[fct(TXVoy P3), fet(x=0 ; P3)]

Pour évaluer l'enthalpie du réfrigérant a la sortie de chaque boucle (%; v, ha v, h3y) les valeurs
suivantes sont utilisées:

h;y (kl/’kg) = max[fct(T; y; Pry), fct(x=1; P;y)]

hy v (kJ/kg) = max[fct(T2y; Pay), fet(x=1; P y)]

hsy (kl/’kg) = max[fct(T5p, Psy), fct(x=1; P3y)]

Ainsi le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

qreﬁbouclel = mref,bouclel (hl,V - hl,L) (59)
qref‘,boucleZ =m ref ,boucle2 (h 2V h2,L ) (5 . 10)
qref,bouclé% = mref,boucld (h3,V - h3,L) (5 1 1)

ou:

Myefbouclel débit massique de réfrigérant dans la boucle #1 (kg/s)

Myef boucie2 débit massique de réfrigérant dans la boucle #2 (kg/s)

Myefbouce2 débit massique de réfrigérant dans la boucle #3 (kg/s)

Calcul de la perte de charge du réfrigérant dans chaque boucle (AP,.poucter, APrefboucie?,

AP, reﬁboucle3)

Le calcul de cette perte de charge s'effectue directement en fonction de la différence de

pression du réfrigérant entre l'entrée et la sortie de chacune des boucles:
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ref ,bouclel = PI,L - PI,V (5 12)
APref,boucleZ = PZ,L - PZ,V (5 . 13)
ref ,boucld = Rx,L - f;,V (5 14)

by

Evaluation de la surchauffe globale du réfrigérant a la sortie de I'échangeur
(Surchauffe,)

L'évaluation de la surchauffe a la sortie de l'échangeur est réalisée en soustrayant la
température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée a la sortie de 1'échangeur de la
température du réfrigérant a la sortie de 1'échangeur:

Tévaporation,solgut = fCt(Pl)

Surc}lauff?ol = maxlean - 7—;vaporati(n.soLout ’OJ (5 1 5)

Evaluation de la surchauffe du réfrigérant de chaque boucle géothermique
(Surchauffepoucier, Surchauffepouciez, Surchauffepoucies)

L'évaluation de la surchauffe a la sortie de chaque boucle est réalisée en soustrayant la
température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée a la sortie chaque boucle de la
température du réfrigérant a la sortie chaque boucle:

Tévaporation,boucle 1 out = fCt(P 1 ,V)

Tévaporation,bouclez_out = fCt(P2,V)

Tévaporation,boucle370ut = fCt(P3,V)

SurChauffgouclel = maxll],V - I;'vaporatia.,boucld _out 7OJ (5 1 6)
SurChauffgoucleQ = maXIJ—VLV - 7—;'vaporatiwt.,boucleZ7out 70J (5 1 7)

SurChauffgoucld = maxlT3,V - Evaporatitm.,boucléiout’OJ (5 1 8)



117

5.2.1.3 Compresseur

Au niveau du compresseur, des mesures sont effectuées du coté du réfrigérant ainsi que de
l'alimentation électrique. La mesure du facteur de puissance pour différents tests effectués
donne une valeur pratiquement constante de 0.98. Cette valeur est en accord avec les données
du manufacturier du compresseur pour lesquelles le facteur de puissance vaut entre 0.98 et

0.99 pour une plage étendue de conditions de fonctionnement.

Le volume déplacé par le compresseur pour un cycle tel que donné par le manufacturier vaut
63.78 cm’. En considérant une fréquence du réseau électrique de 60 Hz, le débit volumique

théorique (V) déplacé vaut 3.828 x 107 m’/s.

Calcul de la puissance électrique consommée au niveau du compresseur
(Puissancegectrique)

Le calcul de cette puissance électrique est fonction du voltage (V), du courant (I) et du

facteur de puissance (FP) mesurés au compresseur.

Puissancg,,,.,..=VIXFP=VIx098 (5.19)

Calcul de la puissance transmise au réfrigérant au niveau du compresseur (Puissance,.y)

Le calcul de cette puissance nécessite 1'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a l'entrée et a
la sortie du compresseur:

hy (kJ/kg) = max[fct(Teomp ins P1), fet(x=1; P;)]

h (kJ/kg) = fet(Teomp_out; P2)

Puissance, =m,,(h, —h) (5.20)

ou:

m,s  débit massique total de réfrigérant (kg/s)
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Evaluation de la surchauffe globale du réfrigérant a I'entrée du compresseur
(Surchauffe omp)

L'évaluation de la surchauffe a l'entrée du compresseur est réalisée en soustrayant la
température de saturation du réfrigérant évaluée a la pression mesurée a l'entrée du
compresseur de la température du réfrigérant a l'entrée du compresseur:

Tévaporation,comp = fCt(Pl)
Surc}lauff?omp = maxl;j::ompiin - ]:évapomtim.comp’OJ (5 2 1)

Evaluation du rendement global du compresseur (Ncompresseur)

Le rendement global du compresseur peut étre évalué selon :

Puissance,

(5.22)

77 compresseur

Puissance

électrique

Evaluation du rendement volumétrique du compresseur (7vommetrique)

Le rendement volumétrique du compresseur peut étre évalué selon :

mref
nvolumétrique = (523)

comp,in” d

Evaluation du rendement isentropique du compresseur (%iscntropique)
Le rendement isentropique du compresseur peut étre évalué selon :

_ "comp.out,s — eomp,in
nisentropique - h (524)

comp ,out comp ,in
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ou:

Reomp,outs enthalpie selon une compression isentropique (kJ/kg)

La valeur de Acomp,ous €t évaluée selon:

heomp,ous (kKI/kg) = fct(Pa; s2=s/)

5.2.14 Tuyauterie

Les principales composantes du circuit frigorifique sont reliées entre elles par des tuyaux de
cuivre. Il est possible de réaliser des bilans énergétiques sur ces tuyaux. Nous négligeons les

pertes de charge dans ces tuyaux.

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant le compresseur au
condenseur (Pertesuyaui)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaut,in (KI/KE) = Tet(Teomp_ours P2)

huuyaut,our (KI/kg) = fet(Teond in; P2)

Perte‘guyaul = mref (htuyaul,in - htuyaul,out) (525)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant le condenseur au collecteur
des boucles géothermiques (Pertesyau2)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyauz,in (KI/KE) = fet(Teona iny Ps3)

huyauz,out (KI/kg) = fet(Txy, ou; P3)
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Perte‘s;uyauZ = mref(htuyauZ,in _htuyauz,out) (526)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant les valves de climatisation et
le collecteur des lignes vapeur

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaus,in (K1/kg) = max[fet(Ty, Py), fet(x=1; Py)]

huyaus,out (kKI/kg) = max[fet(Tman; Pr), fet(x=1; P;)]

P erte‘S;uyauS = mref (htuyauS,in - htuyau.’:,out) (5 27)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant les lignes vapeur a
I'accumulateur (Pertesuyaus)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaus,in (kI/kg) = max[fet(Tman; Pr), fet(x=1 ; P;)]

Nuyaus,ous (KI/kg) = max[fet(Tace in; P1), fet(x=1; P;)]

P erte‘szuyau4 = mref (htuyau4,in - htuyau4,out) (5 2 8)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant l'accumulateur au
compresseur (Pertesuyaus)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaus,in (kI/kg) = max[fet(Tace in; P1), fet(x=1; P))]

huyaus,our (KI/kg) = max[fct(Teomp in; P1), fet(x=1; P;)]
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Perte‘s;uyatﬁ = mref (htuyauS,in - htuyauS,out) (529)
5.2.1.5 Coefficient de performance

Calcul du coefficient de performance global du systéme (COP)

Le calcul du coefficient de performance global du systeme est basé sur la quantité d'énergie
transmise dans 1'eau au niveau de I'échangeur réfrigérant-eau ainsi que sur la consommation
¢lectrique du compresseur du systéme. Il est a noter que pour ce calcul de COP, les transferts
de chaleur au niveau des différentes tuyauteries sont considérés comme des pertes
énergétiques tel que vu par le réseau d'eau du batiment, le fluide caloporteur. En effet, bien
que ces pertes énergétiques se situent au niveau de la machine située a 1'intérieur du batiment,

elles sont considérées non utilisables directement pour le réseau hydronique installé.

Cop = —den_cmd_ (5.30)
Puissance

Calcul du coefficient de performance thermodynamique du systéme (COPhermo)

Le calcul du coefficient de performance thermodynamique du systéme est basé sur la
quantité totale d'énergie rejetée par le réfrigérant ainsi que sur la puissance énergétique
fournie au réfrigérant au niveau du compresseur. Il est & noter que contrairement au calcul du
COP, dans le calcul du COPy,ermo les pertes énergétiques au niveau des différentes tuyauteries
sont considérées comme des rejets de chaleur tels que vu par le réfrigérant au méme titre que

le rejet de chaleur au niveau du condenseur.

+ Pertes
COP _ Qeauicond

thermo —

totales

Puissance,,, (5:31)
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ou:

+ Pertes

Pertes,paies = Pertesguyau1 + Pertes il

tuyau +P€rte‘$uyau4 +Perte‘$uyau§ (532)

Calcul du coefficient de performance idéal du systéeme (COP;g¢a1)
Le calcul du coefficient de performance idéal du systeme est basé sur 1'évaluation des

performances selon le cycle idéal de réfrigération a compression de vapeur en fonction des

parametres mesurés, a savoir la basse et la haute pression du cycle (P, et Py).

(5.33)

ou:

h; (kJ/kg) = fet(P; x, =1)
h; (kJ/kg) = fct(Py; sp = s1)
hs (kJ/kg) = fct(Py; x5 =0)

Calcul du coefficient de performance de Carnot du systéme (COPcarnot)

Le calcul du coefficient de performance de Carnot du systéme est basé sur 1'évaluation des
performances selon une machine frigorifique de Carnot fonction des parametres mesurés, a
savoir la basse et la haute pression du cycle (P; et Py). Les températures sont considérées
valoir les températures d'évaporation et de condensation évaluées a la basse et la haute

pression respectivement.

COP, = !

Carnot

. (5.34)

T,
T,
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ou:
TL (K) = fCt(Pl; X1 = 0)
Ty (K) = fct(P,; x2 = 0)

5.2.2 Evaluation des paramétres et bilans énergétiques en mode climatisation

5.2.2.1 Echangeur de chaleur réfrigérant-eau (évaporateur)

Calcul du transfert de chaleur dans I'eau (q.q,)

Puisque la variation de température du co6té de 1'eau entre l'entrée et la sortie est faible, la
température de 1'eau a l'entrée de 1'échangeur est considérée valoir la moyenne arithmétique
des deux lectures de température de 1'eau a cet endroit et la température de 1'eau a la sortie de
I'échangeur est considérée valoir la moyenne arithmétique des deux lectures de température

de l'eau a cet endroit.

Teauiinl +Teauiin2 (5 35)
eau in 2 :
Teauioutl +Teau70ut2 (5 36)
eau _out — B :
Débit X
m, = ebit_edu peau (537)
1000
qeau = mecpe (Teauiin _Yweauiout) (538)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du réfrigérant (q,sevap_can)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
I'entrée et a la sortie de l'échangeur. Pour évaluer I'enthalpie du réfrigérant a la sortie de
I'évaporateur (Zevap our) l€s valeurs suivantes sont utilisées:

hevap_out (kJ/ kg) = maX[fCt(Tcond_out; P1)7 fCt(le 5 P 1)]
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Pour évaluer l'enthalpie du réfrigérant a I'entrée de 1'évaporateur (/eyqp in) il st considéré que
la détente au travers la valve de détente thermostatique de climatisation est isenthalpique.
Ainsi la valeur de l'enthalpie a l'entrée de I'évaporateur est considérée valoir l'enthalpie
évaluée en fonction de P4 et TXViy:

hevap_m (kJ/ kg) = fC'[(TXVin; P4)
Ainsi le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

h

= mref (h evap_in ) (5 3 9)

qref .evap_eau evap_out

Calcul de la perte de charge du réfrigérant dans 1'échangeur (AP;tevap ecan)

Le calcul de cette perte de charge s'effectue directement en fonction de la différence de

pression du réfrigérant entre 1'entrée et la sortie de 1'échangeur:

ARfef,rqf'_eau = F)3 - Pl (540)

Evaluation de la température d'évaporation du réfrigérant dans I'échangeur

L'évaluation de la température d'évaporation du réfrigérant est réalisée en considérant la
température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée. Ainsi les températures
d'évaporation du réfrigérant a l'entrée et a la sortie de 1'échangeur sont respectivement
¢valuées selon:

Tevaporation_in= Tct(P3)

Tevapomtion_out = fCt(Pl)
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5.2.2.2 Echangeur de chaleur réfrigérant-sol (condenseur)

L'échangeur de chaleur réfrigérant-sol est constitué de trois boucles en parall¢le. Il est a noter
que seulement une ou une combinaison de deux boucles est simultanément activée selon les
spécifications de contrdle de l'ordinateur de bord du systéme. Il est néanmoins possible de
réaliser un bilan énergétique global pour cet échangeur et également d'analyser séparément

I'échange thermique pour chaque boucle activée.
Calcul du transfert de chaleur total de 1'échangeur au niveau du réfrigérant (g,.zs.:)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie de 1'échangeur. L'évaluation de ces propriétés thermodynamiques est
réalisée a l'aide des routines de calcul intégrées dans l'application LabView. Pour évaluer
l'enthalpie du réfrigérant a l'entrée de 1'échangeur (/,;;,) les valeurs suivantes sont utilisées:

hi(kJ/kg) = fet(Tman; P2)

Pour évaluer I'enthalpie du réfrigérant a la sortie de 1'échangeur (/,,0.:) les valeurs suivantes
sont utilisées:

hi(kJ/kg) = max[fct(TXVin; Ps), fet(x=1; Py)]

Ainsi le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

qref,sol = mref (hV - hL ) (541)

Calcul du transfert de chaleur de chaque boucle géothermique au niveau du réfrigérant

(q ref,bouclel, tI ref,boucle2, q reﬁboucle3)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie de chacune des boucles. Pour évaluer I'enthalpie du réfrigérant a I'entrée

de chaque boucle (%, h, v, hs ), les valeurs suivantes sont utilisées:
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h; v (kl/kg) = fct(T; y; Pry)
hg,V (kJ/kg) = fCt(Tg, vy Pg, V)
hsy (kl/kg) = fct(Ts3,v; P3y)

Pour évaluer l'enthalpie du réfrigérant a la sortie de chaque boucle (4; 1, h 1, h31) les valeurs
suivantes sont utilisées:

h; 1 (kJ/kg) = max[fet(T; ., P;r), fet(x=1; P;1)]

hy 1 (kJ/kg) = max([fct(T ., Py, fet(x=1; P>y)]

hs 1 (kJ/kg) = max([fct(Ts ., Psr), fet(x=1; P31)]

Ainsi, le calcul du transfert de chaleur se fait selon:

qrqf,boucld = mref,boucld (hl,V - hl,L) (542)
qref,boucleZ = mref,bouclez (hZ,V - hZ,L ) (5 43)
qref,bouclé = mref,bouclé (h3,V - h3,L ) (5 44)

ou:

Myefbouclel débit massique de réfrigérant dans la boucle 1 (kg/s)

Myef boucte? débit massique de réfrigérant dans la boucle 2 (kg/s)

Myef boucle2 débit massique de réfrigérant dans la boucle 3 (kg/s)

Calcul de la perte de charge du réfrigérant dans chaque boucle (AP:ctboucier, APrefpoucte?,

A4P, reﬁboucle3)

Le calcul de cette perte de charge s'effectue directement en fonction de la différence de

pression du réfrigérant entre I'entrée et la sortie de chacune des boucles:

Al)ref,bouclel = })l,V - })l,L (545)
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Ai)ref,boucld = PZ,V _P2,L (546)

APref,boucla’a = P3,V - P3,L (547)

Evaluation du sous-refroidissement global du réfrigérant a la sortie de I'échangeur
(Sousrefroidissement,,;)

L'évaluation du sous-refroidissement a la sortie de I'échangeur est réalisée en soustrayant la
température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée a la sortie de I'échangeur de la
température du réfrigérant a la sortie de I'échangeur:

T, condensation,sol_out — fCt(P4)

Sousrefr()dissemengol = ma)dTan - ]—;’ondensawn,soliout 7OJ (5 48)

Evaluation du sous-refroidissement du réfrigérant de chaque boucle géothermique
(Sousrefroidissemeny,ycio1, Sousrefroidissemenyyycio, Sousrefiroidissemenp,ycies)

L'évaluation du sous-refroidissement a la sortie de chaque boucle est réalisée en soustrayant
la température de saturation du réfrigérant a la pression mesurée a la sortie chaque boucle de
la température du réfrigérant a la sortie chaque boucle:

T condensation,bouclel out o fCt(P l,L)

T condensation,boucle? out — fCt(P 2,L)

T condensation,boucle3_out = fCt(P3,L)

SOMS}"efrOdlssem engoucld = maXlT'ondensata'm.,bouclel_out - TLL ’OJ (5 49)

C

SousreﬁOdlssemengouclé = maxlﬂondensatbn,boucld_out - ’TZ,L ’OJ (550)

Sousrefro'ﬂissemengoucléi = maxl]::ondensalom.,bouclé70ut - T;,L ’OJ (55 1)
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5.2.2.3 Compresseur

Calcul de la puissance transmise dans le réfrigérant au niveau du compresseur
(Puissance, )
Le calcul de cette puissance nécessite 1'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a 'entrée et a

la sortie du compresseur:
h] (kJ/kg) = maX[fCt(Tcompiin; P])a fCt(le > PI)]
h: (kJ/ kg) = fCt(T comp_outs P 2)

Puissance, =m, (h, —h) (5.52)

Evaluation de la surchauffe globale du réfrigérant a l'entrée du compresseur
(Surchauffe omp)

L'évaluation de la surchauffe a l'entrée du compresseur est réalisée en soustrayant la
température de saturation du réfrigérant évaluée a la pression mesurée a l'entrée du

compresseur de la température du réfrigérant a I'entrée du compresseur:

T évaporation,comp = fCt(Pl)
SurChauffgomp = maxl];‘ompi in ]—;vaporatia.comp’OJ (5 53)
5.2.24 Tuyauterie

Les principales composantes du circuit frigorifique sont reliées entre elles par des tuyaux de
cuivre. Il est possible de réaliser des bilans énergétiques sur ces tuyaux. Il est a noter qu'en
mode climatisation, les transferts énergétiques au niveau de la tuyauterie peuvent étre des

gains de chaleur (donc des pertes négatives).

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant le compresseur au collecteur-
vapeur des boucles géothermiques (Pertesuyaur)
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Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaut,in (KI/KE) = fet(Teomp ous P2)

huyaut,our (KI/Kg) = fet(Tman; P2)

Pertestuyaul = mref (htuyaul,in - htuyaul,out) (554)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau la valve d'expansion a I'évaporateur
(Pertestuyauz)

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite 1'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyauz,in (kKIkg) = fet(Txy i, P3)

huyauz, ou (KI/kg) = £t Tevap,in; P3)

PertestuyauZ = mref (htuyau2.in - htuyauZ,out) (5 55)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant 1'évaporateur a
I'accumulateur

Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de 1'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

huyaus,in (kI/kg) = max[fet(Tevap,ours P3), fet(x=1; P3)]

Muwyau3 o (kKI/kg) = max[fet(Tace,in; P1), fet(x=1; P;)]

Pertestuyau3 = ml‘@f (htuyauS,in - htuyatt3,0ut) (556)

Calcul du transfert de chaleur au niveau du tuyau reliant l'accumulateur au
compresseur (Pertesuyaus)
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Le calcul de ce transfert de chaleur nécessite I'évaluation de l'enthalpie du réfrigérant a
l'entrée et a la sortie du tuyau. Les valeurs suivantes sont utilisées:

Ruwyauain (KI/kg) = max[fet(Tacein; P1), fet(x=1; P;)]

huyaus,out (KI/kg) = max[fct(Teomp,in; P1), fet(x=1; P)]

Pertestuyau4 = mrc{f (htuyau4,in - htuyau4,0ut) (557)
5.2.2.5 Coefficient de performance

Calcul du coefficient de performance global du systeme (COP)

Le calcul du coefficient de performance global du systéme est basé sur la quantité d'énergie
transmise dans l'eau au niveau de I'échangeur réfrigérant-eau ainsi que sur la consommation
¢lectrique du compresseur du systéme. Il est a noter que pour ce calcul de COP, les transferts
de chaleur au niveau des différentes tuyauteries sont considérés comme des pertes
énergétiques tel que vu par le réseau d'eau du batiment, le fluide caloporteur. En effet, bien
que ces pertes énergétiques se situent au niveau de la machine située a 1'intérieur du batiment,

elles sont considérées non utilisables directement pour le réseau hydronique installé.

coprP __Geau_cona (5.58)

Puissance
Calcul du coefficient de performance thermodynamique du systéme (COPhermo)

Le calcul du coefficient de performance thermodynamique du systéme est basé sur la
quantité totale d'énergie absorbée par le réfrigérant ainsi que sur la puissance énergétique
fournie au réfrigérant au niveau du compresseur. Il est a noter que contrairement au calcul du

COP, dans le calcul du COPyermo les pertes énergétiques au niveau des différentes tuyauteries
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sont considérées comme des transferts de chaleur tels que vu par le réfrigérant au méme titre

que l'absorption de chaleur au niveau du condenseur.

totales

+ Pertes
COP _ qeau_cand

thermo —

(5.59)

Puissance,,,
ou:
Pertestotales =

5.60
Perteguyau1 + Perte@mu2 + Perteguyau_,, + Perte@mu4 + Perte@mu5 ( )

Calcul du coefficient de performance idéal du systéme (COP;g¢a1)

Le calcul du coefficient de performance idéal du systeme est basé sur 1'évaluation des
performances selon le cycle idéal de réfrigération a compression de vapeur en fonction des

paramétres mesurés, a savoir la basse et la haute pression du cycle (P, et P»).

COP i = h; (5.61)

ou:

h; (kJ/kg) = fet(Py; x; = 0)
h;y (kJ/kg) = fct(Py; s = s1)
hy(kJ/kg) = fct(Py; x5 =0)

Calcul du coefficient de performance de Carnot du systéme (COPcarnot)
Le calcul du coefficient de performance de Carnot du systeéme est basé sur I'évaluation des

performances selon une machine frigorifique de Carnot fonction des paramétres mesurés, a

savoir la basse et la haute pression du cycle (P; et P,). Les températures sont considérées
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valoir les températures d'évaporation et de condensation évaluées a la basse et la haute

pression respectivement.

(5.62)

ou:
TL (K) = fCt(Pl; X1 = 0)
TH (K) = fCt(Pz; Xy = 0)

5.3 Résumé

Le banc d'essai comportant plusieurs points de mesure, il est essentiel de pouvoir identifier la
signification de ces points de mesure lors de I'évaluation des conditions et parametres
d'opérations tant en mode de chauffage qu'en mode de climatisation. Ainsi ce chapitre a mis
en évidence les différents instruments installés sur le banc d'essai ainsi que la facon avec
laquelle il est possible d'évaluer différents parameétres d'opération du systéme selon le mode

de fonctionnement.

La premiere partie du chapitre fait état des instruments de mesure installés en précisant leur
localisation sur le banc d'essai ainsi que le nom de la variable leur étant attribué. Les
différents équipements du systeéme d'acquisition de données ainsi que leurs fonctionnalités

sont aussi énumeérés.

La deuxieme partie du chapitre traite de la fagon dont les valeurs mesurées sont utilisées pour
évaluer diverses propriétés thermodynamiques ainsi que pour réaliser des bilans énergétiques

tant en mode de fonctionnement en chauffage que climatisation.



CHAPITRE 6

RESULTATS EXPERIMENTAUX DU SYSTEME GLOBAL EN MODE
CLIMATISATION

Les données expérimentales présentées dans cette section visent a permettre l'analyse
énergétique globale du systéme ainsi que ses caractéristiques de fonctionnement en fonction
du mode d'opération et des conditions spécifiques d'opération a savoir: mode climatisation
pour un fonctionnement continu lors de temps de fonctionnement longs. De plus, il est a
noter que ce chapitre présente les résultats de fonctionnement du systétme en mode de

fonctionnement comme prescrit par le manufacturier du systéme.

Pour l'analyse du systéme en mode climatisation, nous rappelons que durant ce mode
d'opération:

e ['échangeur réfrigérant-eau est 1'évaporateur.

e L'échangeur réfrigérant-sol est le condenseur. Ce condenseur est constitu¢ d'une seule

boucle ou une combinaison de deux boucles en parall¢le.

Lors du fonctionnement de la pompe a chaleur en mode climatisation, 1'ordinateur de bord du
systéme contrdle le nombre de boucles géothermiques activées. En fonction des conditions
d'opération et des données enregistrées durant l'opération du systeme (nombres d'heures
d'utilisation de chaque boucle), l'ordinateur sélectionne une boucle ou une combinaison de
deux boucles géothermiques a activer. Les lignes de récupération des boucles non activées
servent a récupérer leur réfrigérant et permettent au systéme de fonctionner avec la charge
totale de réfrigérant. Le réfrigérant circule vers les boucles géothermiques par les valves a
trois voies activées. Le réfrigérant est condensé dans les boucles géothermiques et est
détendu dans la valve de détente thermostatique de climatisation. Les valves antiretour,
situées en aval des valves de détente dédiées au mode chauffage, empéchent le réfrigérant d'y

circuler. De plus, la valve de chauffage est fermée durant le mode de climatisation et
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empéche le réfrigérant de circuler dans le collecteur de réfrigérant liquide utilisé en mode
chauffage.

Durant le fonctionnement normal du systéme, les boucles activées alternent selon la séquence
suivante : boucle #1, boucle #2, boucle #3, boucles #1 et #2, boucles #2 et #3, boucles #1 et
#3. L'ordinateur de bord du systéme change les boucles activées lorsque la haute pression du

cycle frigorifique atteint 2150 kPa.

Ainsi, durant le fonctionnement du systéme en climatisation, le condenseur est un échangeur

réfrigérant-sol pouvant étre constitué d'une seule boucle ou de deux boucles en parall¢le.

6.1 Méthodologie expérimentale

L'un des objectifs de la réalisation de tests expérimentaux consiste a obtenir des données
expérimentales permettant la validation des modeles de simulation développés. La
méthodologie généralement employée pour les systemes frigorifiques consiste a faire
fonctionner continuellement le systéme en mode d'opération voulu tout en gardant constantes
les conditions d'entrée des fluides secondaires, a savoir leur débit et leur température. De
cette facon, aprés un temps de fonctionnement relativement court, le systetme opere en
régime considéré permanent. L'obtention des résultats expérimentaux pour un
fonctionnement en régime permanent facilite généralement les bilans énergétiques ainsi que

la validation des modéles de simulation.

L'une des conditions particuliéres du fonctionnement d'une pompe a chaleur géothermique
est le transfert de chaleur diffusif et transitoire du c6té de 1'échangeur réfrigérant-sol. Dans le
systéme ¢étudié, puisque 1'échangeur réfrigérant-sol est une composante intégrale du circuit
frigorifique, cet effet est d'autant plus marqué et significatif. Ainsi, I'obtention d'un régime
considéré quasi-permanent demande un temps de fonctionnement plus long que les systémes
frigorifiques utilisant deux fluides secondaires comme puits et sources de chaleur. Bien que
pour le systeme étudié le régime permanent ne s'obtient jamais, certaines conditions
d'opération considérées quasi-permanentes seront utilisées afin d'obtenir des résultats

permettant I'analyse du systéme.
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Pour le systeme étudi¢, la méthodologie pour I'obtention de résultats en régime quasi-
permanent consiste initialement a maintenir des conditions constantes du c6té de I'eau entrant
dans 1'échangeur de chaleur eau-réfrigérant (a savoir le débit d'eau et la température de I'eau).
Par la suite, le systeme est mis en fonctionnement continu pour un temps de fonctionnement
relativement long jusqu'a ce que les conditions d'opération générales du systeme soient
considérées quasi-permanentes. L'obtention de conditions quasi-permanentes est réalisée
lorsque la variation temporelle du comportement énergétique du systéme ou encore le

comportement d'une composante particuliere est considéré faible pour I'analyse voulue.

6.2 Résultats expérimentaux mode climatisation continu (une boucle activée)

Les tests effectués démontrent que le fonctionnement du systéme en mode climatisation avec
une seule boucle activée est de trés courte durée; a savoir moins de cing minutes. Les
résultats durant ce court intervalle de temps sont totalement transitoires et non intéressants
pour l'analyse des performances du systeme. Les résultats présentés dans les sections
suivantes porteront ainsi sur le fonctionnement du systéme avec une paire de boucles activée

simultanément.

A titre indicatif, les résultats suivants présentent les données obtenues d'un test effectué pour
lequel le systéme fonctionne en mode climatisation avec la boucle #1 activée. Les résultats
avec les autres boucles sont semblables et ne seront donc pas présentés. Le fonctionnement
du systéme avec une seule boucle est de courte durée (130 secondes pour le test présent) et le
régime quasi-permanent ne s'obtient pas. Ainsi, les parametres présentés dans le Tableau 6.1
représentent les valeurs moyennes des 30 derniéres secondes du test. Les Figure 6.1 4 6.3
présentent la variation des parametres d'opération du systéme pour cet intervalle de temps et

démontrent le comportement transitoire du systéme.
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Tableau 6.1 Résultats: Mode climatisation

continu (Boucle #1 activée)

Paramétres mesurés Période #1 Unités
P; 583 kPa
P, 1823 kPa
P3 670 kPa
Py 822 kPa
Py 1681 kPa
Teomp,in 11.4 °C
Teomp,out 74.4 °C
Tu 16.5 °C
Tiv 58.2 °C
Txv,out 11.6 °C
Myes 0.07 kg/s
Teau,in 21.6 °C
Teau,out 17.3 °C
Meay 0.77 kg/s
Parameétres évalués Période #1 Unités
Tcondensation,in 47.4 °C

T condensation,out 16.5 °C
Tevaporation,in 9.6 °C
Tévaporation,out 5.1 °C
Sous-refroidissement, o, cje1 0.3 °C
Sous-refroidissement, 1y, 0.7 °C
APref cond pouclet1 859 kPa
APref evap 87 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Unités
Qrefevap 9187 W
Qref.sol 11012 w

q'ref 5ol 367 W/m
Puissance,s 1824 w
Puissance 3742 W
cop 3.5 /
COPrhermo 3.55 /
COPigeal 6.66 /
COPcarnot 7.6 /
Ncompresseur 0.49 %
Tvolumétrique 0.76 %
Tisentropique 0.76 %
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6.3 Résultats expérimentaux mode climatisation continu (deux boucles activées)

Plusieurs tests expérimentaux ont été réalisés en mode climatisation continu lorsque le
systéme fonctionne avec une paire de boucles activée. Les résultats des tests présentés dans
cette section sont considérés comme représentatifs des résultats des autres tests effectués. Ce
test, Mode Climatisation Continu, est d'une durée totale approximative de 1560 minutes (26
heures). Les détails des conditions de test et des intervalles de tests pour les analyses sont

présentés en Annexe (Annexe I a Annexe III).

Le test a été entrepris pour des conditions de sol non perturbé thermiquement; apres un temps
de repos du systeme de plus d'une semaine. Au début du test, le fonctionnement avec une
seule boucle dure approximativement deux minutes par boucle pour un total de six minutes.
Cette période de fonctionnement n'est pas analysée. Par la suite, le fonctionnement avec les
boucles #1 et #3 dure prés de six heures, celui avec les boucles #2 et #3 environ deux heures
et celui avec les boucles #1 et #3 environ deux heures également. Finalement, le

fonctionnement du systéme se fait avec une alternance des paires de boucles selon la
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séquence préétablie et la durée de fonctionnement avec une paire de boucles varie d'environ

deux heures a moins d'une heure vers la fin du test.

La premiere séquence avec les boucles #1 et #3 dure plus longtemps (prés de six heures) que
les autres séquences. Cette situation résulte du fait que ce fonctionnement survient avec des

conditions de sol thermiquement non perturbé.

6.3.1 Analyse globale du systeme; détermination du régime quasi-permanent

La Figure 6.4 présente les températures de l'eau a l'entrée et a la sortie de l'échangeur
réfrigérant-eau. Puisque I'eau circule en circuit fermé et échange de la chaleur avec la boucle
d'eau mitigée du laboratoire, l'obtention d'une température constante pour 1'eau a I'entrée de
'échangeur réfrigérant-eau demande un certain temps et est sujet a des fluctuations causées
par l'opération d'autres systémes raccordés a la boucle d'eau mitigée. Il est néanmoins
possible de remarquer que la température de 1'eau devient en régime quasi-permanent apres
environ 30 minutes de test. Par la suite, la température demeure relativement stable pour les

besoins de 1'analyse.

Les Figure 6.5 et Figure 6.6 présentent respectivement les pressions et les températures du
réfrigérant. On observe que les pressions et températures évoluent durant les 30 premicres
minutes du test en fonction de I'évolution de la température de I'eau a l'entrée de 1'échangeur
réfrigérant-eau. Par la suite, la variation des variables est plus graduelle. Cette variation
graduelle des variables est majoritairement attribuable au phénoméne diffusif et transitoire de

transfert de chaleur dans le sol au niveau de 1'échangeur réfrigérant-sol.
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Sur la Figure 6.6 on observe que la température 7>, est supérieure a la température 7. Cette
situation, a priori inattendue, résulte du phénoméne de déséquilibre de débit massique dans
les boucles en parall¢le tel que nous le présenterons dans le chapitre suivant. Tel que nous le
présenterons ultérieurement, 1'é¢tat du réfrigérant a la sortie de la boucle #2 est en mélange

diphasique alors que celui de la boucle #1 est en liquide comprimé.

La Figure 6.7 montre la variation des puissances thermiques au niveau de l'échangeur
réfrigérant-eau. Les puissances thermiques diminuent considérablement lors des premicres 30
minutes de tests et diminuent graduellement par la suite. La diminution initiale des
puissances thermiques est en accord avec la diminution initiale de la température de l'eau a
I'entrée de 1'échangeur réfrigérant-eau. En effet, pour tout systéme frigorifique, la diminution
de la température du fluide caloporteur secondaire au niveau de I'évaporateur a pour

conséquence de diminuer 1'absorption de chaleur au niveau de cet évaporateur.

Par la suite, la diminution graduelle des puissances thermiques lors du fonctionnement en
régime quasi-permanent est attribuable au transfert de chaleur diffusif et transitoire au niveau
de I'échangeur réfrigérant-sol. Le rejet de chaleur au niveau de I'échangeur réfrigérant-sol a
pour effet d'augmenter graduellement la température du sol au voisinage des puits
géothermiques. Cette augmentation de température entraine une diminution du taux de
condensation du réfrigérant et par conséquence une augmentation de la pression du
réfrigérant dans cet organe. Cette augmentation de pression a pour effet d'augmenter
l'enthalpie du réfrigérant a la sortie du condenseur et conséquemment augmenter I'enthalpie a
I'entrée de I'évaporateur. L'augmentation de I'enthalpie a I'entrée de 1'évaporateur contribue a
diminuer l'absorption de chaleur au niveau de cet organe. La Figure 6.8 illustre bien la
variation des conditions de fonctionnement du cycle frigorifique. Il est possible de remarquer
que les conditions a la sortie de I'évaporateur varient peu comparativement aux conditions a

I'entrée.

Bien que le régime permanent ne soit jamais obtenu pour ce mode d'opération, le régime

quasi-permanent est considéré comme acceptable pour 1'évaluation des performances ainsi
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que pour la validation des prises de mesures expérimentales. Ainsi, a moins qu'il ne le soit
mentionné autrement, pour la majorité des résultats expérimentaux présentés dans cette thése
il sera considéré qu'un régime quasi-permanent de fonctionnement du systéme en mode de

climatisation est obtenu aprés 30 minutes de fonctionnement continu.

6.3.2 Analyse énergétique et comportementale du systéme

Pour réaliser I'analyse ¢énergétique et comportementale du systéme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés:
e Période #1: 10 premieres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2: 10 minutes du test aprés 110 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.
o Minute 140 a 150.
e Période #3: 10 dernic¢res minutes du test d'une durée de 350 minutes.

o Minute 340 a minute 350.
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Tableau 6.2 Résultats: Mode climatisation continu (2 boucles activées), période #1, #2 et #3

Parameétres mesurés Période #1 Période #2 Période #3 Unités
P, 521 540 558 kPa
P, 1747 1974 2127 kPa
P; 653 685 713 kPa
P 1346 1608 1768 kPa
Py 1360 1622 1782 kPa
P,y 1635 1868 2023 kPa
Py 1656 1892 2050 kPa
T omp.in 4.5 5.0 7.1 °C
T comp.out 87.0 94.4 99.2 °C
i 28.9 36.0 38.8 °C
T> 354 42.3 46.3 °C
T 78.8 86.0 90.7 °C
Tyy 77.8 85.0 89.9 °C
Ty out 11.5 13.0 14.2 °C
Myof 0.062 0.061 0.061 kg/s
Toriin 12.3 12.6 13.4 °C
Hernam 8.1 8.8 9.8 °C
Mgy 0.625 0.625 0.625 kg/s
Paramétres évalués Période #1 Période #2 Période #3 Unités
T ondensation.in 45.6 50.8 54.1 °C
T ondensation.out 354 42.5 46.5 °C

T svaporation.in 8.8 10.3 11.7 °C
Tévaz)omﬁnn out 1 6 27 3 7 OC
Sous-refroidissement, pouciel 5.9 6.1 7.3 °C
Sous-refroidissement, poucier 0.0 0.1 0.1 °C
Sous-refroidissement, ryy 3.2 4.1 4.2 °C
Enthalpie ., i, 238 730 247 210 252 350 J/kg
Enthalpie . up ou 463 810 469 970 473 640 J/kg
AP ot o houcloss 289 260 255 kPa
AP, ot rond hocien 296 270 268 kPa
AP, orpvin 132 145 155 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Période #3 Unités
Grefevan 10 442 9 849 9 652 W
Geau evap 10 834 10016 9575 4
Grefsol 13 398 13012 12912 W
G et sol 223 217 215 W/m
Puissance,.r 2956 3163 3261 W
Puissance 3560 3738 3 880 W
copr 3.04 2.68 2.47 /
COP ey 3.53 3.11 2.96 /
COPijsu 5.36 4.72 441 /
COP oy 6.24 5.72 5.48 /

N omnressonr 0.83 0.85 0.84 %
Dot iviae 0.74 0.70 0.69 %
Nicontroniaue 0.59 0.59 0.59 %
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La Figure 6.8 présente le cycle frigorifique du systéme pour les périodes de test #1 et #3.
Pour des fins de simplification, seuls les points thermodynamiques d'importance sont

identifiés: entrée et sortie du compresseur, sortie du condenseur et entrée de 1'évaporateur.

Par l'observation de cette figure, on note que le systetme opere avec une surchauffe au
compresseur pratiquement nulle. La situation de surchauffe nulle a 1'entrée du compresseur
est attribuable au fait qu'un accumulateur est situé¢ entre I'évaporateur et le compresseur et
que ce dernier permet au compresseur de n'aspirer que la phase vapeur du réfrigérant lors
d'un exceés de liquide. Ainsi, selon les résultats obtenus, il est considéré que lors du
fonctionnement du systéme, l'accumulateur contient une certaine quantité de réfrigérant

liquide. La charge de réfrigérant dans le systéme est ainsi a tout le moins suffisante.

Le diagramme Pression-Enthalpie permet ¢galement de voir que le systéme semble opérer
avec un sous-refroidissement d'environ quatre degrés Celsius au condenseur. Ce sous-
refroidissement est difficilement mesurable et, en pratique, le systéme peut opérer avec la
présence de réfrigérant vapeur a la sortie du condenseur. Ce comportement peut nuire au
systéme tant du point de vue de la dégradation des performances que de la présence
d'instabilité d'opération aux éléments détendeurs par la présence de réfrigérant vapeur a leur
entrée. Cette situation peut étre causée par un sous-dimensionnement du condenseur pour le

systeme actuel.

L'utilisation d'un échangeur de chaleur entre le réfrigérant a la sortie du condenseur et celui a
la sortie de 1'évaporateur pourrait contribuer a augmenter les performances opérationnelles du
systeme. En effet, cet échangeur a pour fonction d'augmenter le sous-refroidissement a la

sortie du condenseur et augmenter la surchauffe a la sortie d'évaporateur.

Finalement, par I'analyse du diagramme Pression-Enthalpie, on observe que la différence
majeure d'opération du systéme entre les périodes #1 et #3 réside au niveau du condenseur.
En effet pour la période #3, le systéme opere avec une pression de condensation plus élevée

que durant la période #1. Cette augmentation de pression résulte de l'augmentation de
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température locale au niveau des boucles géothermiques par le rejet continuel de chaleur vers
le sol. Cette situation découle d'un sous dimensionnement du condenseur (échangeur
réfrigérant-sol). Le taux de rejet de chaleur par unité de profondeur de puits varie de 223 a
215 W/m entre la période de test #1 et #3. Les taux de rejet de chaleur les plus fréquemment
rencontrés dans la littérature sont de I'ordre de 50 a 100 W/m. Les résultats actuels suggerent
que le champ de capteur du systéme est sous dimensionné. Ce sous-dimensionnement

entraine une pénalité sur l'opération et les performances du systéme.

6.3.3 Analyse de 1'évolution temporelle des performances

Nous rappelons que l'une des particularités des pompes a chaleur géothermique est le
transfert de chaleur diffusif et transitoire avec le sol. Ce phénoméne est d'autant plus
important et marqué pour les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe puisque
I'échangeur réfrigérant-sol est une composante intégrale du circuit frigorifique. De ce fait, les
performances et le comportement transitoire de ce type de systéme sont directement

influencés par le phénomene de transfert de chaleur avec le sol.

Nous rappelons également que, selon nos connaissances, il n'existe actuellement aucun outil
de dimensionnement des puits géothermiques pour les systémes a expansion directe. De ce
fait, les systémes sont généralement installés en considérant une régle empirique d'une boucle
géothermique de 30 meétres de profondeur pour chaque 3.5 kW de puissance thermique de

climatisation de la machine frigorifique.

L'analyse de I'évolution temporelle des performances et caractéristiques d'opération du
systtme et de ses composantes permet de quantifier les effets de dégradation des

performances lors du fonctionnement en continu du systéme.

Pour réaliser cette analyse, il est considéré qu'aprés 30 minutes de fonctionnement le systéme
opere en régime quasi-permanent. Les performances du systeme sont évaluées toutes les dix

minutes de fonctionnement en considérant la valeur moyenne des parametres mesurés pour
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cet intervalle de temps. Les Figure 6.9 et Figure 6.10 présentent I'évolution des valeurs
moyennes de puissance thermique a 1'évaporateur, ainsi que celles du COP, COPpermo,

COP idéal €1 COP Carnot-
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6.3.3.1 Détermination de la dégradation temporelle des performances du systéme

Pour évaluer la dégradation temporelle des performances du systéme, nous estimerons que le
parametre évalué initial est équivalant a la valeur moyenne de ce paramétre prévalant durant
le premier intervalle de dix minutes en régime quasi-permanent et que le parametre évalué
final est équivalant a la valeur moyenne de ce paramétre prévalant durant le dernier intervalle
de dix minutes de la période de test déterminée. A titre d'exemple, le calcul de la dégradation

temporelle de la puissance thermique a I'évaporateur est évalué selon:

_ qevap,ﬁnal - qevap,initial

%Dégradationq,,,, = (6.1)

q evap initial

Le tableau suivant présente les valeurs de dégradation temporelle des principaux parameétres
de performance évalués. Une premiére évaluation est réalisée entre la période #1 et la période

#2 et une deuxieme ¢évaluation entre la période #1 et la période #3.

Tableau 6.3 Résultats: Dégradation temporelle des performances:
Mode climatisation continu (2 boucles activées)

Parametres mesurés De la Période #1 a | De la Période #1 a
Grefevap -5.7% -7.6%
Geau_evap -7.6% -11.6%
Grefsol -2.9% -3.6%
q'refisol -2.9% -3.6%
Puissance, 7.0% 10.3%
Puissance 5.0% 9.0%
CcoP -11.8% -18.8%
COP termo -11.9% -16.1%
COPigear -11.9% -17.7%
COPcurnot -8.3% -12.2%
Neompresseur 2.4% 1.2%
Thvolumétrique -5.4% -6.8%
TNisentropique 0.0% 0.0%
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Il est possible d'observer que la variation du COP du systéme durant les 120 premicres
minutes en régime quasi-permanent est significative. Une diminution de prés de 12% est
observée et apres 350 minutes de fonctionnement, cette diminution atteint pres 19%. Cette
diminution des performances du systéme est considérable et contribue a la dégradation des
performances saisonnieres du systéme. Non seulement le COP du systéme diminue, mais la
puissance frigorifique a I'évaporateur diminue également de 7.6% et 11.6% apres 120 et 350
minutes respectivement. Cette dégradation considérable de la puissance frigorifique peut
rendre inapte le systeme a assurer son role de refroidissement lors d'un fonctionnement en

utilisation soutenue.

La diminution des performances du systéme lors d'un fonctionnement continu est attribuable
a l'augmentation de la température moyenne au voisinage des puits géothermiques. En effet,
lors du fonctionnement en mode climatisation, le condenseur est I'échangeur réfrigérant-sol;
le rejet continuel de chaleur au niveau du condenseur a pour effet de faire augmenter la

température moyenne locale au voisinage des puits:

e C(Cette augmentation de température entraine une diminution du taux de transfert de
chaleur et conséquemment du taux de condensation du réfrigérant dans le condenseur.

e [a diminution du taux de condensation du réfrigérant couplée a un refoulement quasi-
constant du réfrigérant au niveau du compresseur (voir Figure 6.13) entraine une
augmentation de la pression, et par conséquent de la température, du réfrigérant au niveau
du condenseur. Dans le Tableau 6.2, entre la période #1 et la période #3 la pression de
refoulement du compresseur a augmenté de 1 747 kPa a 2 127 kPa. Conséquemment, la
température de condensation a augmenté de 45.6 °C a 54.1 °C a l'entrée du condenseur et
35.4°C a 46.5 °C a la sortie du condenseur.

e [L'augmentation de pression au condenseur se solde en une augmentation de l'enthalpie a
la sortie de ce dernier et conséquemment une augmentation de l'enthalpie a la sortie de
1'¢1ément détendeur; la détente étant considérée isenthalpique. (voir Figure 6.8)

e Cette augmentation de pression a I'entrée de 1'élément détendeur contribue a augmenter le
différentiel de pression et ainsi le débit de réfrigérant liquide s'écoulant par le détendeur.

Toutefois, tel que présenté par 1'équation d'un écoulement a travers un orifice (6.2), le
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débit est également fonction de la masse volumique du réfrigérant en amont du
détendeur. Les Figure 6.11 et Figure 6.12 présente les évolutions temporelles
(inversement proportionnelles I'une a I'autre) de ces deux parameétres. Bien que l'aire de la
section de 1'écoulement de l'orifice (4,) ne soit pas mesurée et qu'elle varie en fonction
des conditions d'opération du systéme, les résultats présentés par la Figure 6.13
permettent de considérer que le débit de réfrigérant est relativement stable et constant

durant la durée du test.

m,, =CA,(APp)" (6.2)
ou:
Myef Débit massique de réfrigérant (kg/s)
C Coefficient de l'orifice
A, Aire de la section de I'écoulement de 'orifice (m?)
AP Différentiel de pression entre 'amont et I'aval de la valve (kPa)
P Masse volumique du réfrigérant a 'amont de la valve (kg/m”)

Ainsi, en considérant un débit massique de réfrigérant quasi-constant et des conditions
externes a l'évaporateur quasi-constantes, l'augmentation de l'enthalpie a l'entrée de
I'évaporateur entrailne une diminution de la capacité d'absorption de chaleur et

conséquemment une diminution des performances du systéme.
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6.4 Mode climatisation: Validation des données expérimentales

Il est possible de valider certaines mesures expérimentales en réalisant des bilans
énergétiques en régime quasi-permanent sur certaines composantes. Pour le test Mode
Climatisation Continu (2 boucles activées), 1'analyse énergétique est réalisée sur les dix

derniéres minutes du test.

6.4.1 Evaporateur

L'évaporateur est 1'échangeur de chaleur réfrigérant-eau. Ainsi, en fonction des appareils de
mesures installés sur le systéme, il est possible de réaliser des calculs de bilans énergétiques
en régime considéré quasi-permanent tant pour le fluide de travail frigorigene que pour le

fluide caloporteur secondaire et de comparer les résultats entre eux.

Pour I'évaporateur, le bilan d'énergie du coté de I'eau vaut :
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=9575W

Qeau _evap

et celui du coté du réfrigérant vaut:

Gref-oney = 9652 W

En considérant le bilan énergétique du coté de l'eau comme étant la valeur de référence, le
pourcentage d'écart entre les deux bilans vaut 0.8%. Ce bilan est considéré satisfaisant

compte tenu des incertitudes et imprécisions expérimentales.

Puisque, contrairement au débitmetre d'eau, le débitmetre de réfrigérant a effet Coriolis n'a
pu étre étalonné au laboratoire, il sera considéré dans cette these que 1'évaluation de la
puissance thermique de référence au niveau de I'échangeur réfrigérant-eau sera celle évaluée

du c6té de 'eau.

6.4.2 Condenseur

Puisqu'en mode climatisation le condenseur du systéme est l'échangeur réfrigérant-sol, il
s'avere irréalisable de valider le bilan d'énergie en considérant les variables mesurées dans le
sol. Ainsi, il est considéré que le rejet de chaleur vers le sol vaut la quantité de chaleur rejetée
par le réfrigérant au niveau des boucles géothermiques. Cette quantité de chaleur est calculée
en considérant les conditions communes d'entrée et de sortie du réfrigérant dans les
collecteurs d'admission et de retour ainsi qu'en considérant que le débit massique dans le
condenseur vaut le débit massique mesuré a la sortie du compresseur avec le débitmetre

Coriolis situ¢ a la sortie du compresseur.

6.4.3 Débit massique du réfrigérant

La Figure 6.14 présente le débit massique du réfrigérant mesuré a la sortie du compresseur a

l'aide du débitmetre Coriolis. Ce débitmetre a été étalonné en usine, mais aucun étalonnage
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n'a été effectué au laboratoire avant et aprés sa mise en place. A premiére vue, tel que
présenté sur la Figure 6.14 la lecture du débit semble fluctuer de fagon erratique dans le
temps. Toutefois 1'analyse de la Figure 6.15 permet de réaliser que la lecture du débit
massique est relativement représentative de I'évolution réelle du débit massique de réfrigérant
dans le circuit frigorifique. En effet, la Figure 6.15 présente I'évolution temporelle du débit
massique de réfrigérant mesurée par le débitmetre Coriolis et de la puissance électrique
consommee par le compresseur et mesurée par la pince ampeéremétrique. Sachant que la
puissance du compresseur et le débit de réfrigérant circulé par celui-ci sont proportionnels,
l'analyse de la Figure 6.15 permet de constater que les variations temporelles de débit
massique et de puissance au compresseur sont semblables. De ce fait, en considérant la
validité du bilan énergétique au condenseur réalis¢é a la section précédente et l'allure
qualitative de la variation du débit mesuré en fonction de la variation de la puissance du
compresseur mesurée, il est possible de considérer comme fiable et représentative la lecture

du débit de réfrigérant.
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Figure 6.14  Débit massique du réfrigérant
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Figure 6.15  Débit massique du réfrigérant et
puissance ¢électrique consommeée par le compresseur

6.5 Recommandations

Les résultats présentés dans ce chapitre ont permis de constater que le fonctionnement du
systtme en mode climatisation avec une seule boucle activée est de trés courte durée. De
plus, lors de certains essais effectués au laboratoire, des probleémes intermittents de
récupération de réfrigérant dans les boucles inutilisées ont été observés. Lors du
fonctionnement avec une seule boucle, une quantit¢ importante de réfrigérant peut
s'accumuler dans la boucle. Ainsi, lors du changement de boucle, la récupération de cette
quantité de réfrigérant peut étre problématique et occasionner des instabilités opérationnelles
et pertes de performance du systéme. Nous avons observé ce phénoméne a quelques reprises;
le comportement se traduisant en une chute momentanée de pression a 1'évaporateur et des
pertes de performance significative. Ce mode de fonctionnement est, selon nos
recommandations, inutile et pourrait étre enlevé de la séquence de contrdle de l'ordinateur de
bord. Ainsi, le systéme fonctionnerait uniquement avec une combinaison de paires de

boucles.



157

Le fonctionnement en continu du systéme en mode climatisation entraine une diminution
temporelle significative des performances du systeme. Ces pertes de performance se
traduisent par une diminution du COP ainsi que par une diminution de 1'effet frigorifique. La
problématique principale dans cette situation est la chute de l'effet frigorifique. En effet, avec
ces diminutions de puissances thermiques, le systeme risque fortement de ne plus étre en
mesure d'assurer les conditions de confort pour lequel il a été sélectionné. Ceci est d'autant
plus problématique en mode climatisation car un systeme d'appoint n'est généralement pas
prévu, contrairement au mode chauffage. Bien que le fonctionnement continu ne soit pas le
mode d'opération usuel d'un tel systéme, il n'en demeure pas moins qu'il s'agit d'une situation
probable. Cette situation risque d'autant plus de se produire lorsque les charges de
refroidissement a desservir sont importantes; comme en période de canicule a titre d'exemple.
Ainsi, on remarque que plus le systéme doit desservir des charges de refroidissement
importantes, plus ses performances et ses puissances thermiques seront pénalisées et les

besoins risquent de ne pas étre rencontrés.

Afin de voir a ce que le systéme puisse rencontrer les besoins pour lequel il a été sélectionné,
nous recommandons de revoir I'évaluation de la puissance de réfrigération du systéme par le
manufacturier et/ou la méthodologie de sélection de systéme en fonction des besoins a

combler.

6.6 Résumé

Ce chapitre a présenté des résultats généraux d'opération et de performance du systeéme de
pompe a chaleur géothermique a expansion directe lors du fonctionnement en mode
climatisation. Pour ce mode d'opération le condenseur (échangeur réfrigérant-sol) est
constitué soit d'une seule boucle ou d'une paire de boucles activée par I'ordinateur de bord du

systeme.

Les résultats démontrent que le fonctionnement avec une seule boucle est de trés courte durée

et s'avere difficile a analyser.
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Le fonctionnement avec deux boucles activées peut durer de deux a six heures environ par
paires de boucles. Bien que le fonctionnement s'effectue convenablement (sans instabilité
opérationnelle) sur une période de temps relativement longue, il a ét¢é démontré que les
performances du systéme diminuent significativement. Ces diminutions de performances sont
significatives et pénalisent a la fois le coefficient de performance et l'effet frigorifique du

systeme.

Bien que des outils de dimensionnement de puits géothermiques pour les systémes a
expansion directe ne soient pas disponibles, il est clair que le systéme actuellement étudié
posséde un champ de capteur sous-dimensionné pour un fonctionnement continuel en mode

climatisation.

Les résultats obtenus ont tout de méme été validés et permettrons I'analyse du comportement
dynamique des composantes. Cette analyse servira de référence de base dans I'étape d'analyse

des modeles de simulation développés.



CHAPITRE 7

ANALYSE DU CONDENSEUR CONSTITUE DE BOUCLES EN PARALLELE EN
MODE CLIMATISATION

Comme que noté dans la revue de littérature, la distribution de la masse de réfrigérant dans
les boucles géothermiques en parallele peut étre non-uniforme et contribuer a diminuer les
performances thermodynamiques des systémes en plus de contribuer a leur instabilité

opérationnelle.

Le systéme actuel, lors du fonctionnement en mode climatisation, est constitu¢ de deux
boucles géothermiques en paralléle. Ainsi, une situation de distribution non uniforme est
susceptible de se produire. Afin de mieux cerner la problématique de distribution de
réfrigérant dans les puits, les tests suivants sont effectués:

e Tests avec les boucles #1 et #2 activées.

e Tests avec les boucles #2 et #3 activées.

e Tests avec les boucles #1 et #3 activées.

Les résultats expérimentaux obtenus permettent d'analyser le comportement de distribution

de réfrigérant dans les boucles géothermiques.

71 Méthodologie expérimentale

Des tests expérimentaux visant a investiguer le phénomene de distribution non uniforme de
réfrigérant dans des boucles en paralléle, assurant le role du condenseur, ont été réalisés sur
le banc d'essai. Ces tests ont été effectués en utilisant une combinaison de deux boucles

activées, comme déterminé en mode de fonctionnement normal selon le manufacturier.

La méthodologie pour la réalisation des tests utilisant une combinaison de deux boucles

géothermiques consiste a démarrer le systeme et le laisser en fonction de fagon continue. Le
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systéme fonctionnera et changera automatiquement les boucles activées en fonction des

parametres d'opération mesurés.

Il est a noter que la configuration de 1'ensemble condenseur - élément détendeur est telle que
présenté sur les Figure 7.1 a Figure 7.3. Ainsi, les deux boucles ont un collecteur d'admission
et de retour commun et aucun organe ne vise a contrdler la distribution de réfrigérant dans
chacune des boucles. Les valves solénoides situées en amont des boucles fonctionnent en

mode ouvert ou fermé selon leur activation par 'ordinateur de bord du systéme.

7.2 Résultats du condenseur constitué de deux boucles en paralléle

Les résultats des tests effectués ainsi que 1'analyse du comportement selon les parametres
visés sont présentés dans les sections suivantes pour les combinaisons de boucles suivantes:
Boucles #1 et #2 activées (voir Figure 7.1).

Boucles #2 et #3 activées (voir Figure 7.2).

Boucles #1 et #3 activées (voir Figure 7.3).

Bien que le banc d'essai actuel ne posseéde pas l'instrumentation nécessaire pour mesurer le
débit de réfrigérant dans chaque boucle, 1'analyse de certains résultats permet tout de méme
d'observer les situations de distribution non uniforme dans les boucles en paralléle. Pour
l'analyse de la distribution de réfrigérant dans les boucles en parall¢le, un bilan d'énergie est
réalisé sur le mélange des écoulements en amont de I'¢lément détendeur. Ce bilan permet

d'obtenir une indication sur la distribution non uniforme de réfrigérant dans les boucles.

Il est a noter que ce bilan permet de réaliser une approximation sur le déséquilibre minimal
du débit dans les boucles en parallele. En effet, les résultats obtenus démontrent que le sous-
refroidissement a la sortie d'une des deux boucles en parallele est souvent nul.
L'instrumentation actuelle du banc d'essai ne permet pas de déterminer 1'état réel du
réfrigérant lorsque le sous-refroidissement est inexistant. Ainsi, lorsque cette situation
survient, nous considérons I'état du réfrigérant comme étant 1'état de liquide saturé a la

pression mesurée. Cet ¢état correspond a une valeur d'enthalpie minimale possible du fluide.
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En fonctionnement réel, le réfrigérant peut avoir un titre supérieur a zéro et ainsi une

enthalpie réelle plus importante que celle du liquide saturé. Bien entendu, si l'enthalpie réelle

est supérieure a celle estimée, la proportion de débit massique réelle circulant dans cette

boucle sera moindre que celle calculée selon la méthode décrite ci-apres:

y _ mboucle#l _ HTXV,in - HZL
2= =

Mygerern Hip = Hoyy 4

Vi = mboucle#3 _ HTXV,in - HZL
= =

Myoeters  Hap = H oy

v, = Myouclett _ Hpyy o —Hy,
3= =

mboucle#3 HIL - HTXV,in

(7.1)

(7.2)

(7.3)

Les résultats présentés dans le Tableau 7.1 représentent les valeurs moyennes des parametres

mesurés et calculés durant le dernier dix minutes de fonctionnement du systéme avec

chacune des paires de boucles. Cet intervalle est sélectionné puisqu'il représente le

fonctionnement du systéme s'approchant le plus du régime quasi-permanent.

Bou«({:le? #1 \
( @ Condenseur “
Provenant du @e thermostatique
compresseur
N
—
Vers
= I'évaporateur
Elément
J BOugle? S / détendeur
@ Condenseur
Valve Solénoide
Figure 7.1 Schématisation de la configuration condenseur - élément détendeur

pour les tests utilisant les boucles #1 et #2 activées
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Figure 7.2 Schématisation de la configuration condenseur - ¢lément détendeur
pour les tests utilisant les boucles #2 et #3 activées
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Figure 7.3 Schématisation de la configuration condenseur - élément détendeur

pour les tests utilisant les boucles #1 et #3 activées




Tableau 7.1 Résultats: Mode climatisation continu

Paramétres mesurés Boucles #1 et | Boucles #2 et | Boucles #1 et | Unités
#2 #3 #3
P, 555 548 554 kPa
P, 2119 2122 2127 kPa
Ps 709 703 706 kPa
Py 1761 / 1776 kPa
Py 1776 1769 / kPa
P3 / 1754 1772 kPa
Py 2016 / 2024 kPa
P,y 2043 2048 / kPa
Psy / 1998 1996 kPa
Teomp,in 7.0 7.3 7.4 °C
Teomp,out 99.0 100.0 100.0 °C
Tu 38.5 / 37.8 °C
T 46.1 46.0 / °C
LEN / 34.8 46.4 °C
T 90.5 / 92.0 °C
Tov 89.7 90.3 / °C
Ty / 89.7 91.1 °C
Txv,in 419 41.1 43.2 °C
Mirerevalie 0.061 0.060 0.061 kg/s
Teau,in 13.2 12.7 12.9 °C
U sy 9.6 9.1 9.5 °C
Meau 0.625 0.625 0.625 kg/s
Parametres évalués Valeur Valeur Valeur Unités
Hy, 247 420 / 246 510 J/kg
H,, 257 700 257 500 / l/kg
Hs, / 242 510 257 780 J/kg
Hrxv,in 251 990 250920 253 740 J/kg
Sous-refroidissement, o, c1e1 7.4 / 8.1 °C
Sous-refroidissement, p,cie2 0.0 0.0 / °C
Sous-refroidissement, i3 / 11.0 0.3 °C
Sous-refroidissement, rxy 4.3 4.9 3.0 °C
Paramétres Calculés Valeur Valeur Valeur Unités
Qrefsol 12 874 12 734 12 709 W
q'refsol 214.6 212.2 212.0 W/m
COP 2.47 2.42 2.36 /
Y12 1.26 / / /
Y32 / 0.78 / /
Vi3 / / 0.56 /

163
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7.3 Analyse des résultats du condenseur constitué de deux boucles en paralléle

Cette section porte sur l'analyse des résultats du condenseur constitué¢ de deux boucles en
paralléle de la section précédente. L'objectif est de comparer et analyser les performances et
le comportement qualitatif du condenseur constitué¢ de différentes combinaisons de paires de

boucles en paralléle.

Les résultats présentés dans le Tableau 7.1 permettent de réaliser que le comportement
énergétique du systéme est similaire, peu importe la combinaison de paires de boucles
activées. En effet, les conditions générales d'opération ainsi que les échanges thermiques sont

comparables pour les trois scénarios mesurés.

Les résultats permettent tout de méme d'observer un potentiel déséquilibre de débit massique
de réfrigérant dans les boucles en parallele. En effet, on remarque que pour un scénario de
fonctionnement, l'une des deux boucles opére avec un sous-refroidissement nul alors que
l'autre boucle opére avec un certain degré de sous-refroidissement. Considérant des
conditions de transferts thermiques identiques pour les deux boucles, si une boucle opére
avec un débit massique beaucoup plus important que l'autre, il est probable que le réfrigérant
a la sortie de cette boucle soit en mélange diphasique. Cette situation est, selon nos résultats,
peu probable. En effet, ce type de déséquilibre entrainerait un sous-refroidissement quasi nul
en amont de 1'é1ément détendeur. Les valeurs mesurées indiquent que le sous-refroidissement
a cet endroit est non-nul. De plus, les bilans d'énergies effectués a cet endroit permettent de
constater que le déséquilibre minimal possible se solde en un débit plus faible dans la boucle

ayant un refroidissement nul.

Ainsi, selon les résultats obtenus, nous pouvons conclure que lors du fonctionnement avec
une paire de boucles, la boucle opérant avec un sous-refroidissement nul posseéde un débit
massique de réfrigérant faible comparativement a la boucle opérant avec un sous-

refroidissement.
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7.3.1 Analyse des résultats du condenseur constitué de deux boucles en paralléle
(boucle #1 et #2)

L'analyse des Figure 7.4 a Figure 7.7 permet de visualiser la distribution temporelle et
spatiale des températures mesurées dans les boucles #1 et #2. L'évolution temporelle des
températures a chaque point de mesure et dans chacune des boucles est similaire.
L'augmentation des températures résulte de I'augmentation de pression au condenseur lors du

fonctionnement continuel du systéme.

Les Figure 7.6 et Figure 7.7 permettent tout de méme de faire ressortir les similarités et les

différences comportementales des deux boucles.

Premiérement, il est possible de constater l'effet gravitationnel sur la température du
réfrigérant dans les boucles. En effet, la température au fond du puits (position 50 m) est
toujours supérieure a celle mesurée en amont et en aval de cette position. Ce résultat
démontre que 1'état du réfrigérant a cet endroit dans le puits est sous forme de mélange
diphasique; l'augmentation de pression résultant des effets gravitationnels sur le fluide se
solde en une augmentation de température du fluide. Lors de I'écoulement du réfrigérant dans
la boucle, une fois 1'état diphasique atteint, le rejet de chaleur résulte en une condensation du

réfrigérant.

Quant a la distribution de température, elle comporte des différences entre les deux boucles.
Pour la boucle #1, on note le phénomene de refroidissement de la vapeur, de changement de
phase et par la suite (mesurée a partir de la position a 80 m) le refroidissement de la phase
liquide. Selon le profil de distribution de température obtenu, il est possible de considérer que
le débit massique de réfrigérant dans cette boucle est suffisant pour entrainer la phase liquide

dans le tube ascendant et ainsi obtenir du liquide comprimé a la sortie de la boucle.

Pour la boucle #2, on note le phénomene de refroidissement de la vapeur (jusqu'a la position
mesurée a 30 m), et de changement de phase par la suite. En effet, de la position 30 m jusqu'a

la sortie de la boucle, la température du réfrigérant demeure relativement stable (outre les



166

effets gravitationnels dans le fond du puits). L'état du réfrigérant mesurée a la sortie de la
boucle permet de considérer que le réfrigérant s'écoule sous forme de mélange diphasique a
cet endroit. Cette situation est caractéristique d'un écoulement diphasique de faible débit. En
effet, si 1'écoulement diphasique était de débit considérable, une chute de pression

relativement importante (évaluée par une chute de température importante) serait obtenue.

Les Figure 7.8 et Figure 7.9 permettent d'appuyer ces observations. En effet, nous rappelons
que le rapport y;» présente, selon le bilan énergétique (7.1), le rapport minimum probable
entre le débit de la boucle #1 et de la boucle #2. Ce rapport varie, mais de facon générale il
est supérieur a I'unité; suggérant que le débit massique dans la boucle #1 et supérieur a celui
de la boucle #2. En accord avec ce bilan, on remarque que le sous-refroidissement en amont

de 1'élément détendeur est fortement dépendant du sous-refroidissement de la boucle #1.
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Figure 7.4 Evolution temporelle des températures

au niveau de la boucle #1
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Figure 7.9 Evolution temporelle du rapport yi2

7.3.2 Analyse des résultats du condenseur constitué de deux boucles en paralléle
(boucle #2 et #3)

L'analyse des Figure 7.10 a Figure 7.13 permet de visualiser la distribution temporelle et
spatiale des températures mesurées dans les boucles #2 et #3. L'évolution temporelle des
températures a chaque point de mesure et dans chacune des boucles est similaire.
L'augmentation des températures résulte de 1'augmentation de pression au condenseur lors du
fonctionnement continuel du systéme. Il est a noter que ce test survient immédiatement apres
le test effectué¢ avec les boucles #1 et #2 activées. Ainsi les conditions de sol sont

thermiquement perturbées, particuliérement pour la boucle #2.

Les Figure 7.12 et Figure 7.13 permettent tout de méme de faire ressortir les similarités et les

différences comportementales des deux boucles.

Premiérement, il est possible de constater l'effet gravitationnel sur la température du

réfrigérant dans la boucle#2. En effet, la température au fond du puits (position 50 m) est
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toujours supérieure a celle mesurée en amont et en aval de cette position. Ce résultat
démontre que 1'état du réfrigérant a cet endroit dans le puits est sous forme de mélange
diphasique tel que présenté dans section 7.3.1. Toutefois, cette situation ne s'observe pas

pour la boucle #3. En effet, la température diminue continuellement le long de 1'écoulement.

Nous expliquons ce comportement par les phénomeénes suivants:

e Ce test se produit immédiatement apres le celui effectué avec les boucles #1 et #2
activées. La boucle #2 est alors thermiquement perturbée tandis que la boucle #3 ne I'est
pas. Il est ainsi possible de considérer que la capacité d'échange thermique de la boucle
#3 soit supérieure a celle de la boucle #2. Cette capacité d'échange thermique supérieure
permet une condensation du réfrigérant sur une distance plus courte le long de
I'écoulement.

e Seclon le profil des températures de la boucle #3, le refroidissement de la vapeur se
produit de l'entrée de la boucle jusqu'a la position a 26 m. Par la suite le changement de
phase se produit dans le tube descendant avant la position a 50 m. En effet, on remarque
que les températures mesurées diminuent continuellement le long de 1'écoulement. Ceci
signifie, selon nos observations et expériences, que le fluide est a I'état de liquide saturé
avant la position a 50 m et qu'il se refroidit par la suite jusqu'a la sortie du puits (position
80 m).

e Le profil de température du liquide de 80 m a 100 m est relativement constant. Ceci
résulte du fait que cette section est thermiquement isolée et que la température du liquide
ne varie donc pas dans cette section. La faible augmentation de température dans cette
section, pour le temps variant de 0 a 15 min, résulte du fait que cette section de tube est
dans 1'entre-plafonds du laboratoire se trouvant a une température d'environ 25°C. Ainsi,
pour cet intervalle de temps, 1'augmentation de température du réfrigérant liquide résulte
de l'effet transitoire de transfert de chaleur avec la paroi du tube.

e Finalement, contrairement aux résultats de la boucle #2, la température mesurée au fond
du puits n'est pas supérieure aux valeurs mesurées directement en amont et en aval de ce

point; signe que I'état du réfrigérant en ce point n'est pas diphasique.
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Considérant que le fluide a la sortie de la boucle #2 soit a 1'état de mélange diphasique, nous
observons sur la Figure 7.12 que la température chute de la position 80 m a la position 100 m
pour l'intervalle de temps de 0 a 15 min. Par la suite, lors de 1'avancement du test, cette chute
de température diminue et devient pratiquement nulle pour l'intervalle de temps de 100 a 115
min. Le fluide étant en mélange diphasique, cette chute de température résulte des pertes de
charge de I'écoulement. Ainsi, il est possible de considérer que l'écoulement circulant dans

cette boucle diminue en fonction de I'avancement du test.

Les Figure 7.14 et Figure 7.15 permettent d'appuyer ces observations. En effet, nous
rappelons que le rapport y3, présente, selon le bilan énergétique (7.2), le rapport minimum
probable entre le débit de la boucle #3 et de la boucle #2. Ce rapport augmente selon
l'avancement du test signifiant que la proportion du débit de la boucle #2 diminue
conséquemment. De plus le sous-refroidissement mesuré en amont de I'élément détendeur
augmente graduellement et se rapproche davantage du sous-refroidissement de la boucle #3

bien que ce dernier diminue graduellement.
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Figure 7.15  Evolution temporelle du rapport y3,

7.3.3 Analyse des résultats du condenseur constitué de deux boucles en paralléle
(boucle #1 et #3)

L'analyse des Figure 7.16 a Figure 7.19 permet de visualiser la distribution temporelle et
spatiale des températures mesurées dans les boucles #1 et #3. L'évolution temporelle des
températures a chaque point de mesure et dans chacune des boucles est similaire.
L'augmentation des températures résulte de 1'augmentation de pression au condenseur lors du
fonctionnement continuel du systéme. Il est a noter que ce test survient immédiatement apres
le test effectué¢ avec les boucles #2 et #3 activées. Ainsi les conditions de sol sont
thermiquement perturbées, particuliérement pour la boucle #3; la boucle #1 ayant été

inutilisée pendant environ deux heures.

Les Figure 7.18 et Figure 7.19 permettent de faire ressortir les similarités et les différences

comportementales des deux boucles.
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Premiérement, il est possible de constater l'effet gravitationnel sur la température du
réfrigérant dans la boucle#1. En effet, la température au fond du puits (position 50 m) est
toujours supérieure a celle mesurée en amont et en aval de cette position. Ce résultat
démontre que 1'état du réfrigérant a cet endroit dans le puits est sous forme de mélange

diphasique tel que présenté dans section 7.3.1.

Par la suite, les résultats des Figure 7.22 et Figure 7.23 permettent de considérer que 1'état du
fluide dans le tube ascendant est sous forme de liquide sous-refroidi. Le trait pointillé dans
ces figures représente la distribution de la température de saturation évaluée en considérant
une distribution linéaire en fonction des valeurs évaluées de température de saturation a
l'entrée et a la sortie de la boucle. La distribution de température de saturation réelle n'est
certes pas linéaire, mais les résultats qualitatifs obtenus sont tout de méme intéressants.
Ainsi, de par I'observation de ces figures, il appert évident que 1'état du réfrigérant a la sortie

de la boucle #1 est liquide sous-refroidi.

Pour la boucle #3, les résultats sont différents. Rappelons que cette boucle a été utilisée
durant environ deux heures avant le début de ce test spécifique. La Figure 7.26 présente la
distribution de température dans cette boucle pour les 15 derniéres minutes de la fin du test
précédent (période #1) ainsi que pour les 15 premiéres minutes du test actuel (période #2). A
la fin du test précédent, 1'état du réfrigérant sortant de la boucle #3 était du liquide sous-
refroidi. Lors du changement de boucles activées, la pression de refoulement du compresseur
et conséquemment la température de saturation de la boucle #3 ont chuté. Cette chute de
pression a entrainé une vaporisation du réfrigérant dans la boucle (voir Figure 7.26). Par la
suite, et tout le long du test, 1'état du réfrigérant sortant de la boucle #3 est un mélange

diphasique.

On note que la température du réfrigérant au fond du puits de la boucle #3 diminue
graduellement. Cette diminution est attribuable a l'apparition de réfrigérant liquide dans cette
boucle accompagnée d'un sous-refroidissement. Dans le tube ascendant, le réfrigérant voit sa

température augmenter jusqu'a la position 74 m. Ce réchauffement, diminution indésirable du
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sous-refroidissement, est causé par l'interférence thermique des deux tubes paralléles dans le
puits. Selon, les résultats il semble également que ce réchauffement occasionne un
changement de phase du réfrigérant et I'apparition d'un écoulement diphasique a la sortie du

puits (voir position 80 m Figure 7.25)

Considérant que le fluide a la sortie de la boucle #3 soit a 1'état de mélange diphasique, nous
observons sur la Figure 7.19 que la température chute de la position 74 m a la position 100 m
pour l'intervalle de temps de 0 a 15 min. Par la suite, lors de I'avancement du test, cette chute
de température diminue. Le fluide étant en mélange diphasique, cette chute de température
résulte des pertes de charge de I'écoulement. Ainsi, il est possible de considérer que

I'écoulement circulant dans cette boucle diminue en fonction de 1'avancement du test.

Les Figure 7.20 et Figure 7.21 permettent d'appuyer ces observations. En effet, nous
rappelons que le rapport y;3 présente, selon le bilan énergétique (7.3) le rapport minimum
probable entre le débit de la boucle #1 et de la boucle #3. Ce rapport augmente selon
l'avancement du test signifiant que la proportion du débit de la boucle #1 diminue
conséquemment. De plus le sous-refroidissement mesuré en amont de I'élément détendeur
augmente graduellement et se rapproche davantage du sous-refroidissement de la boucle #1

bien que ce dernier diminue graduellement.
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7.3.4 Résumé

Les sections précédentes ont permis d'analyser le comportement du condenseur constitué de
différentes paires de boucles en parallele. Tel qu'il a été présenté, le comportement varie

selon les boucles utilisées ainsi que selon l'historique de fonctionnement préalable des

boucles.

L'instrumentation actuelle du banc d'essai ne permet pas de mesurer ou d'évaluer le débit
massique de réfrigérant dans chacune des boucles activées. Toutefois, I'analyse de certains
résultats a permis d'observer les situations de distribution non uniforme dans ces boucles en
parallele. Une instrumentation plus compléte permettrait d'appuyer et de confirmer les
situations de distribution non uniforme en plus de permettre I'évaluation de mesures de

correction de distribution de débit.

Afin de bonifier l'instrumentation du banc d'essai actuel, l'installation de débitmeétres a

I'entrée et a la sortie de chacune des boucles serait souhaitable. La nécessité de cette
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installation réside dans le fait que la distribution non uniforme semble étre un phénoméene
transitoire et que des variations temporelles de masse de réfrigérant dans les boucles sont
probables. De plus, afin de mieux évaluer I'état du réfrigérant a la sortie des boucles, des
voyants de liquide pourraient étre installés sur chacune d'elles. Ces voyants permettraient de
détecter la présence de fluide diphasique a la sortie des puits et ainsi aider dans I'évaluation

des propriétés de cet écoulement.

Les mesures correctrices des déficiences associées a la distribution non uniforme du débit
dans les boucles en parallele pourraient étre, sans s'y limiter, l'installation de valves
d'équilibrage en amont et en aval de chacune des boucles. Le réglage de ces valves
permettrait d'effectuer un certain ajustement de la distribution de réfrigérant et

potentiellement d'améliorer les performances du systeme.






CHAPITRE 8

RESULTATS EXPERIMENTAUX DU SYSTEME GLOBAL EN MODE
CHAUFFAGE (trois boucles géothermiques activées)

Les données expérimentales présentées dans cette section visent a permettre I'analyse
énergétique globale du systéme ainsi que ses caractéristiques de fonctionnement en fonction
du mode d'opération et des conditions spécifiques d'opération a savoir: mode chauffage pour
un fonctionnement continu lors de temps de fonctionnement longs. De plus, il est a noter que
ce chapitre présente les résultats de fonctionnement du systéme avec les trois boucles

géothermiques activées tel que prescrit par le manufacturier du systeme.

Pour l'analyse du systéme en mode chauffage, nous rappelons que durant ce mode

d'opération:

e L'échangeur réfrigérant-eau est le condenseur.

e L'échangeur réfrigérant-sol est l'évaporateur. Cet évaporateur est constitué¢ de trois
boucles en parall¢le et le controle du débit de réfrigérant dans chaque boucle se fait avec

une valve de détente thermostatique dédiée a chaque boucle.

8.1 Méthodologie expérimentale

L'un des objectifs de la réalisation de tests expérimentaux consiste a obtenir des données
expérimentales permettant 1'analyse des modeles de simulation développés. La méthodologie
généralement employée pour les systémes frigorifiques consiste a faire fonctionner
continuellement le systtme en mode d'opération voulu tout en gardant constantes les
conditions d'entrée des fluides secondaires, a savoir leur débit et leur température. De cette
fagon, apres un temps de fonctionnement relativement court, le systéme opere en régime
considéré permanent. L'obtention des résultats expérimentaux pour un fonctionnement en
régime permanent facilite généralement les bilans énergétiques ainsi que la validation des

modéles de simulation.
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L'une des conditions particulieres du fonctionnement d'une pompe a chaleur géothermique
est le transfert de chaleur diffusif et transitoire du coté de 1'échangeur réfrigérant-sol. Dans le
systeme ¢tudié, puisque l'échangeur réfrigérant-sol est une composante intégrale du circuit
frigorifique, cet effet est d'autant plus marqué et significatif. Ainsi, I'obtention d'un régime
considéré permanent ou quasi-permanent demande un temps de fonctionnement plus long
que les systémes frigorifiques utilisant deux fluides secondaires comme puits et sources de
chaleur. Bien que pour le systeme étudi¢ le régime permanent ne s'obtient jamais, certaines
conditions d'opération considérées quasi-permanentes seront utilisées afin d'obtenir des

résultats permettant I'analyse du systéme.

Pour le systéme étudié, la méthodologie pour l'obtention de résultats en régime quasi-
permanent consiste initialement a maintenir des conditions constantes du co6té de I'eau entrant
dans 1'échangeur de chaleur eau-réfrigérant (a savoir le débit d'eau et la température de I'eau).
Par la suite, le systéme est mis en fonctionnement continu pour un temps de fonctionnement
relativement long jusqu'a ce que les conditions d'opération générales du systéme soient
considérées quasi-permanentes. L'obtention de conditions quasi-permanentes est réalisée
lorsque la variation temporelle du comportement énergétique du systéme ou encore le

comportement d'une composante particuliére est considérée faible pour 'analyse voulue.

8.2 Résultats expérimentaux mode chauffage continu (3 boucles activées)

Plusieurs tests expérimentaux ont été réalisés en mode chauffage continu. Les résultats du
test présenté dans cette section sont considérés comme représentatifs des résultats des autres
tests effectués. Ce test, Mode Chauffage Continu (3 boucles activées), est d'une durée
approximative de 600 minutes (10 heures). Les détails des conditions de test et des

intervalles de tests pour les analyses sont présentés en Annexe VIII.

8.2.1 Analyse globale du systeme; détermination du régime quasi-permanent

La Figure 8.1 présente les températures de l'eau a l'entrée et a la sortie de 1'échangeur

réfrigérant-eau. Puisque I'eau circule en circuit fermé et échange de la chaleur avec la boucle
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d'eau mitigée du laboratoire, 1'obtention d'une température constante pour I'eau a l'entrée de
I'échangeur réfrigérant-eau demande un certain temps et est sujet a des fluctuations causées
par l'opération d'autres systémes raccordés a la boucle d'eau mitigée. Il est néanmoins
possible de remarquer que la température de 1'eau devient en régime quasi-permanent apres
environ 30 minutes de test. Par la suite, la température demeure relativement stable. La
température moyenne de I'eau a I'entrée de I'échangeur réfrigérant-eau pour la période de 570

minutes considérées en régime quasi-permanent est de 34.9 °C avec un écart type de 0.5 °C.
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Figure 8.1 Graphique des températures de l'eau

Les Figure 8.2 et Figure 8.3 présentent respectivement les pressions et les températures du
réfrigérant. Il est a noter que pour des fins de simplifications de représentation, la valeur de
pression P, présentée correspond a la moyenne des trois pressions mesurées au niveau de la
ligne liquide de chacune des trois boucles. De plus, les valeurs de température 77, et Ty
présentées correspondent respectivement a la moyenne des trois températures mesurées au
niveau de la ligne liquide et de la ligne vapeur de chacune des trois boucles. En effet, ces
pressions et températures (P;z, P, Psr, Ti, Tor, Tsr Tiv, Tay, Tsy) oscillent considérablement

et leur comportement sera analysé en détail dans les chapitres subséquents.
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Figure 8.2 Graphique des pressions du réfrigérant

On observe que les pressions et températures €voluent durant les 30 premicres minutes du
test en fonction de 1'évolution de la température de I'eau a I'entrée de 1'échangeur réfrigérant-
eau. Par la suite, la variation des variables est plus graduelle. Cette variation graduelle des
variables est majoritairement attribuable au phénomene diffusif et transitoire de transfert de

chaleur dans le sol au niveau de 1'échangeur réfrigérant-sol.

Sur la Figure 8.3 on observe que la température 7 est supérieure a la température 7.
Rappelons que 77 correspond a la température moyenne du réfrigérant a I'entrée de
I'évaporateur et 7 correspond a la température moyenne du réfrigérant a la sortie de
I'évaporateur. Lors du fonctionnement normal d'une machine frigorifique a compression de
vapeur, il est usuel d'observer la situation inverse. Pour le systéme actuel, nous détaillerons
dans le chapitre suivant que la chute de température entre 1'entrée et la sortie de I'évaporateur

est causée par les importantes pertes de charge au niveau de cet organe.
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La Figure 8.4 montre la variation des puissances thermiques au niveau de 1'échangeur
réfrigérant-eau. Les puissances thermiques diminuent considérablement lors des 30 premicres
minutes de tests et diminuent graduellement par la suite. La diminution initiale des
puissances thermiques est en accord avec 'augmentation initiale de la température de l'eau a
l'entrée de 1'échangeur réfrigérant-eau. En effet, pour tout systéme frigorifique,
I'augmentation de la température du fluide caloporteur secondaire au niveau du condenseur a

pour conséquence de diminuer le rejet de chaleur au niveau de ce condenseur.

Par la suite, la diminution graduelle des puissances thermiques lors du fonctionnement en
régime quasi-permanent est attribuable au transfert de chaleur diffusif et transitoire au niveau
de 1'échangeur réfrigérant-sol. L'absorption de chaleur au niveau de I'échangeur réfrigérant-
sol a pour effet de diminuer graduellement la température du sol au voisinage des puits
géothermiques. Cette diminution de température entraine une diminution du taux
d'évaporation du réfrigérant et par conséquent une diminution du débit de réfrigérant circulé
dans le systeme. Ce débit moindre circulant dans le circuit contribue a diminuer le rejet de

chaleur au condenseur.

Bien que le régime permanent ne soit pas obtenu pour ce mode d'opération, le régime quasi-
permanent est considéré comme acceptable pour 1'évaluation des performances ainsi que pour
la validation des prises de mesures expérimentales. Ainsi, a moins qu'il ne le soit mentionné
autrement, pour la majorité des résultats expérimentaux présentés dans cette thése il sera
considéré qu'un régime quasi-permanent de fonctionnement du systéme est obtenu apres 30

minutes de fonctionnement continu.
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8.2.2 Analyse énergétique et comportementale du systéme

Pour réaliser l'analyse ¢énergétique et comportementale du systeme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés:
e Période #1: 10 premicres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2: 10 minutes du test apres 110 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.
o Minute 140 a 150.
e Période #3: 10 derniéres minutes du test d'une durée de 600 minutes.

o Minute 590 a minute 600.

Les principaux parametres mesurés, évalués ainsi que calculés sont présentés dans le Tableau

8.1.
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Tableau 8.1 Résultats: Mode chauffage continu (3 boucles activées), période #1, #2 et #3

Parameétres mesurés Période #1 Période #2 Période #3 Unités
P; 404 388 377 kPa
P, 1669 1609 1586 kPa
P; 1569 1512 1496 kPa
Py 630 596 581 kPa
Py 401 386 372 kPa
T comp,in -6.0 -7.2 -8.3 °C
Ummnars 75.7 74.5 73.6 °C
Teond,in 69.0 67.3 66.4 °C
T eond,out 40.3 38.4 39.0 °C
T 8.2 6.5 5.6 °C
Ty 2.8 0.8 1.0 °C
Txy,out 36.8 34.9 36.6 °C
Myer 0.0454 0.0436 0.0415 kg/s
Tovin 36.0 34.5 34.6 °C
T v out 40.6 39.0 38.7 °C
Meogu 0.474 0.474 0.474 kg/s
Paramétres évalués Période #1 Période #2 Période #3 Unités
W aopitzpsariongin 43.7 42.1 41.5 °C
T condensationout 41.1 39.6 39.1 °C
T 7.6 5.8 5.0 °C
T, évaporation,out -6.3 -7.4 -8.5 °C
Surchauffe, compresseur 0.3 0.2 0.2 °C
Surchauffe, sy 9.1 9.5 9.2 °C
Surchauffe, youcier 7.9 6.6 6.8 °C
Surchauffe, poucie2 10.4 10.1 9.3 °C
Surchauffe, poucies 9.0 7.9 12.1 °C
Sous refroidissement 0.8 1.2 0.1 °C
APof cond 100 97 90 kPa
AP, ors01 229 210 208 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Période #3 Unités
Ul 8663 8398 7958 W
qeau_cond 8959 8905 8152 \W%
Grefsol 7436 7200 6784 W
q'vefisol 83 80 75 W/m
Puissance, s 1993 1920 1825 \\%
Puissance 3136 3073 3028 W
Pertes Totales 766 723 650 \\%
COP 2.73 2.73 2.63 /
COP jermo 4.73 4.75 4.72 /
COP;gsu1 5.14 5.19 5.15 /
COP comor 6.36 6.38 6.33 /
Tcompresseur 63.6 62.5 60.3 %
Thvolumétrique 68.4 68.1 66.9 %
Tisentropique 81.5 81.5 82.5 %
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La Figure 8.5 présente le cycle frigorifique du systéme pour les périodes de test #1 et #3.
Pour des fins de simplification, seuls les points thermodynamiques d'importance sont

identifiés: entrée et sortie du compresseur, sortie du condenseur et entrée de 1'évaporateur.

Par l'observation de cette figure, on note que le systetme opére avec une surchauffe au
compresseur et un sous-refroidissement au condenseur pratiquement nuls. Bien qu'une
surchauffe d'environ 9°C soit mesurée a la sortie de I'évaporateur, la surchauffe a l'entrée du
compresseur est nulle. Cette situation est attribuable au fait qu'un accumulateur est situé entre
I'évaporateur et le compresseur et que ce dernier permet au compresseur de n'aspirer que la
phase vapeur du réfrigérant lors d'un exces de liquide. Ainsi, selon les résultats obtenus, il est
considéré que lors du fonctionnement du systéme, l'accumulateur contient une certaine
quantité de réfrigérant liquide. La charge de réfrigérant dans le systeme est ainsi a tout le

moins suffisante.

Le diagramme Pression-Enthalpie permet également de voir que le systéme semble opérer
avec un sous-refroidissement nul au condenseur. Ce sous-refroidissement est difficilement
mesurable et en pratique le systéme peut opérer avec la présence de réfrigérant vapeur a la
sortie du condenseur. Ce comportement peut nuire au systéme tant du point de vue de la
dégradation des performances que de la présence d'instabilité d'opération aux éléments
détendeurs par la présence de réfrigérant vapeur a leur entrée. Cette situation peut étre causée

par un sous-dimensionnement du condenseur pour le systéme actuel.

L'utilisation d'un échangeur de chaleur entre le réfrigérant a la sortie du condenseur et celui a
la sortie de 1'évaporateur pourrait contribuer a augmenter les performances opérationnelles du
systéme. En effet, cet échangeur a pour fonction d'augmenter le sous-refroidissement a la

sortie du condenseur et augmenter la surchauffe a la sortie d'évaporateur.

L'une des conditions de conception des systeémes frigorifiques est 1'obtention de pertes de
charge par friction faible dans les échangeurs de chaleur et les lignes de liquide et de vapeur.

Ces pertes de charge sont souvent imposées pour résulter en une baisse de température de
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saturation de l'ordre de 0.5 a 1.0 Kelvin pour les lignes vapeur et liquide. Ces conditions de
conception constituent de bonnes pratiques de dimensionnement permettant un bon

compromis entre le colit de conception et d'opération ainsi que le colit d'entretien du systéme.

Pour le condenseur, on remarque que les pertes de charge entre le compresseur et le
détendeur sont respectivement de 100 et 90 kPa pour les périodes #1 et #3. Ces pertes de
charge correspondent a des chutes de température de respectivement 2.6 K et 2.4 K. Ces
pertes de charge mesurées incluent les pertes de charge dans les lignes de refoulement de
vapeur et de liquide et dans le condenseur et se comparent ainsi avec les valeurs

généralement établies lors de la conception des systémes.

Pour 1'évaporateur, on remarque que les pertes de charge entre le détendeur et le compresseur
sont respectivement de 229 et 209 kPa pour les périodes #1 et #3. Ces pertes de charge
correspondent a des chutes de température de saturation de respectivement 13.9 K et 13.5 K.
Ces pertes de charge mesurées incluent les pertes de charge dans les lignes de liquide,
d'aspiration de vapeur et dans l'évaporateur. On remarque que ces pertes de charge sont
importantes en comparaison avec les pertes de charge de conception généralement utilisées.
Ces importantes pertes de charge peuvent contribuer a diminuer les performances du systéme

en augmentant le travail nécessaire au compresseur.

Finalement, par l'analyse du diagramme Pression-Enthalpie, on observe que la différence
majeure d'opération du systéme entre les périodes #1 et #3 réside au niveau de I'évaporateur.
En effet pour la période #3, le systéme opére avec une pression d'évaporateur plus faible que
durant la période #1. Cet abaissement de pression résulte de l'abaissement de température

locale au niveau des boucles géothermiques par I'extraction continuelle de chaleur du sol.

8.2.3 Analyse de I'évolution temporelle des performances

Nous rappelons que l'une des particularités des pompes a chaleur géothermique est le

transfert de chaleur diffusif et transitoire avec le sol. Ce phénomeéne est d'autant plus
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important et marqué pour les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe puisque
I'échangeur réfrigérant-sol est une composante intégrale du circuit frigorifique. De ce fait, les
performances et le comportement transitoire de ce type de systeéme sont directement

influencés par le phénomene de transfert de chaleur avec le sol.

Nous rappelons également que selon nos connaissances, il n'existe présentement aucun outil
de dimensionnement des puits géothermiques pour les systemes a expansion directe. De ce
fait, les systemes sont généralement installés en considérant une régle empirique d'une (1)
boucle géothermique de 30 meétres de profondeur pour chaque 3.5 kW de puissance

thermique de climatisation de la machine frigorifique.

L'analyse de I'évolution temporelle des performances et caractéristiques d'opération du
systtme et de ses composantes permet de quantifier les effets de dégradation des

performances lors du fonctionnement en continu du systéme.

Pour réaliser cette analyse, il est considéré qu'apres 30 minutes de fonctionnement le systéme
opére en régime quasi permanent. Les performances du systéme sont évaluées toutes les dix
minutes de fonctionnement en considérant la valeur moyenne des parameétres mesurés pour
cet intervalle de temps. Les figures Figure 8.6 et Figure 8.7 présentent 1'évolution des
valeurs moyennes de puissance thermique au condenseur, ainsi que celles du COP,

COPthermO, COPia’éal et COPCarnot-
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8.2.3.1 Détermination de la dégradation temporelle des performances du systéeme

Pour évaluer la dégradation temporelle des performances du systéme, nous estimerons que le
parametre évalué initial est équivalent a la valeur moyenne de ce paramétre prévalant durant
le premier intervalle de dix minutes en régime quasi-permanent et que le parametre évalué
final est équivalent a la valeur moyenne de ce paramétre prévalant durant le dernier intervalle
de dix minutes de la période de test déterminée. A titre d'exemple, le calcul de la dégradation

temporelle de la puissance thermique au condenseur est évalué selon:

' qcond,ﬁnal - qcond,initial

%Dégradation q,,,,

(8.1)

and Jinitial

Le tableau suivant présente les valeurs de dégradation temporelle des principaux parameétres
de performance évalués. Une premiere évaluation est réalisée entre la période #1 et la période

#2 et une deuxieme ¢évaluation entre la période #1 et la période #3.

Tableau 8.2 Résultats: Dégradation temporelle des performances:
Mode chauffage continu (3 boucles activées)

Parameétres mesurés De la Période #1 a | De la Période #1 a
la période #2 la période #3

ref.cond -3.1% -8.1%
qeau_cond -0.6% -9.0%
Grefsol -3.2% -8.8%

q 'refisol -3.2% -9.6%
Puissance,. -3.7% -8.4%
Puissance -2.0% -3.4%
Pertes Totales -5.6% -15.1%
COP 0.0% -3.7%
COP jermo 0.4% -0.2%
COPjysal 1.0% 0.2%
COP carnot 0.3% -0.5%
Necompresseur -1.7% -5.2%
nvow -0.4% -2.2%
Nisentropique 0.0% 1.2%
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Il est possible d'observer que la variation du COP du systéme durant les premieres 120
minutes en régime quasi-permanent est pratiquement nulle. De plus, aprés 600 minutes de
fonctionnement continu, le COP du systeme diminue de 3.7% par rapport a sa valeur initiale.
Cette diminution de performance est considérée faible et démontre en partie que I'échangeur
de chaleur réfrigérant-sol, constitué de trois boucles en parall¢le de 30 métres de profondeur
chacune, est suffisamment dimensionné pour le systéme actuel considérant 1'état du sol dans

lequel sont forés les puits géothermiques.

L'analyse globale des conditions d'opération du systéme lors de temps de fonctionnement
longs et continus permet de réaliser que le systéme est en mesure de fonctionner
convenablement en utilisation soutenue. Nous avons réalis¢ des tests en fonctionnement
continu pour des temps de fonctionnement allant de 10 a 40 heures. Durant ces tests, le
systtme a ¢ét¢ en mesure de fonctionner continuellement sans pertes importantes de

performance.

La diminution incontournable des performances du systéme lors d'un fonctionnement continu
est attribuable a la diminution de la température moyenne au voisinage des puits
géothermiques. En effet, lors du fonctionnement en mode chauffage, 1'évaporateur est
'échangeur réfrigérant-sol; l'extraction continuelle de chaleur au niveau de I'évaporateur a

pour effet de faire diminuer la température moyenne locale au voisinage des puits:

e (Cette diminution de température entraine une diminution du taux de transfert de chaleur
et conséquemment du taux d'évaporation du réfrigérant dans 1'évaporateur.

e La diminution du taux d'évaporation du réfrigérant couplée a l'aspiration volumétrique
quasi-constante du compresseur entraine une diminution de la pression, et par conséquent
de la température, du réfrigérant au niveau de 1'évaporateur. Dans le Tableau 8.1, entre la
période #1 et la période #3 la pression a l'entrée du compresseur a chuté de 404 kPa a 377
kPa. Conséquemment, la température d'évaporation a chuté de 7.6 °C a 5.0 °C a l'entrée
de I'évaporateur et -6.3 °C a -8.5 °C a la sortie de I'évaporateur.

e La diminution de la pression a I'évaporateur entraine une diminution de la pression a

l'entrée du compresseur.
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e Au niveau du refoulement du compresseur vers le condenseur, les conditions de la boucle
d'eau sont quasi-constantes. Ceci a pour conséquence d'augmenter le rapport des
pressions entre la succion et le refoulement du compresseur et ainsi diminuer le débit de
réfrigérant circulé par le compresseur dans le circuit en plus d'augmenter le travail
nécessaire du compresseur.

e La diminution du débit de réfrigérant circulé entraine par conséquent une diminution du

taux de rejet de chaleur au condenseur et une diminution des performances du systéme.

Les Figure 8.8 et Figure 8.9 présentent respectivement I'évolution temporelle moyenne du

rapport des pressions au compresseur et du débit de réfrigérant circulé par le compresseur.
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8.3 Mode chauffage: Validation des données expérimentales

Il est possible de valider certaines mesures expérimentales en réalisant des bilans
énergétiques en régime quasi-permanent sur certaines composantes. Pour le test Mode
Chauffage Continu (3 boucles activées), l'analyse énergétique est réalisée sur les dix

derniéres minutes du test.

8.3.1 Condenseur

Le condenseur est I'échangeur de chaleur réfrigérant-eau. Ainsi, en fonction des appareils de

mesures installés sur le systéme, il est possible de réaliser des calculs de bilans énergétiques
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en régime permanent tant pour le fluide de travail frigorigéne que pour le fluide caloporteur

secondaire et de comparer les résultats entre eux.

Pour le condenseur, le bilan d'énergie du c6té de 1'eau vaut :

qgau_cond = 8 1 52 W

et celui du coté du réfrigérant vaut:

qref,cond = 7958 W

En considérant le bilan énergétique du coté de l'eau comme étant la valeur de référence, le
pourcentage d'écart entre les deux bilans vaut -2.4%. Ce bilan est considéré comme

satisfaisant compte tenu des incertitudes et imprécisions expérimentales.

Puisque contrairement au débitmeétre d'eau, le débitmetre de réfrigérant a effet Coriolis n'a pu
étre étalonné au laboratoire, il sera considéré dans cette thése que 'évaluation de la puissance
thermique de référence au niveau de 1'échangeur réfrigérant-eau sera celle évaluée du coté de

'eau.

8.3.2 Evaporateur

Puisqu'en mode chauffage 1'évaporateur du systeme est 1'échangeur réfrigérant-sol, il s'avere
irréalisable de valider le bilan d'énergie en considérant les variables mesurées dans le sol.
Ainsi, il est considéré que l'absorption de chaleur du sol vaut la quantité de chaleur absorbée
dans le réfrigérant au niveau des boucles géothermiques. Cette quantité de chaleur est
calculée en considérant les conditions communes d'entrée et de sortie du réfrigérant dans les
collecteurs d'admission et de retour ainsi qu'en considérant que le débit massique dans
I'évaporateur vaut le débit massique mesuré a la sortie du compresseur avec le débitmeétre

Coriolis situ¢ a la sortie du compresseur.
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8.3.3 Débit massique du réfrigérant

La Figure 8.10 présente le débit massique du réfrigérant mesuré a la sortie du compresseur a
l'aide du débitmeétre Coriolis. Ce débitmetre a été étalonné en usine, mais aucun étalonnage
n'a été effectué au laboratoire avant et aprés sa mise en place. A premiére vue, tel que
présenté sur la Figure 8.10 la lecture du débit semble fluctuer de fagon erratique dans le
temps. Toutefois, 1'analyse de la Figure 8.11 permet de réaliser que la lecture du débit
massique est relativement représentative de 1'évolution réelle du débit massique de réfrigérant
dans le circuit frigorifique. En effet, la Figure 8.11 présente 1'évolution temporelle du débit
massique de réfrigérant mesurée par le débitmetre Coriolis et de la puissance électrique
consommeée par le compresseur et mesurée par la pince amperemétrique. Sachant que la
puissance du compresseur et le débit de réfrigérant circulé par celui-ci sont proportionnels,
I'analyse de la Figure 8.11 permet de constater que les variations temporelles de débit
massique et de puissance au compresseur sont semblables. De ce fait, en considérant la
validit¢ du bilan énergétique au condenseur réalis¢ a la section précédente et l'allure
qualitative de la variation du débit mesuré en fonction de la variation de la puissance du
compresseur mesurée, il est possible de considérer comme fiable et représentative la lecture

du débit de réfrigérant.
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8.3.4 Bilan énergétique global du circuit frigorifique

Le principe de conservation d'énergie appliqué aux trois composantes énergétiques du circuit

frigorifique, a savoir le compresseur, le condenseur et 1'évaporateur et présenté sur la Figure

&.12 donne:

qref,condﬁeau = Qreff',sol +Puissancer f _PerteSTotal (82)

€

Selon les données expérimentales du Tableau 8.1, la différence entre le rejet de chaleur au
condenseur et I'énergie recue a l'évaporateur et au compresseur vaut 650 W. Ces pertes
énergétiques se produisent au niveau des tuyaux reliant les composantes principales et
contribuent a diminuer les performances globales du systéme. En effet, ces pertes
énergétiques se font avec l'air ambiant du laboratoire et ne sont pas directement échangées ni

avec le sol, ni avec le fluide secondaire.
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8.3.5 Coefficient de performance

Le coefficient de performance (COP) du systéme est évalué en fonction de I'énergie cédée a
I'eau au niveau du condenseur et de I'énergie consommée au niveau du compresseur

¢lectrique:

cop = Leawcond__ 5 63 (8.3)

électrique

Il est également possible de définir le coefficient de performance thermodynamique
(COPpermo) du systeme qui est évalué en fonction de I'énergie cédée par le réfrigérant au
niveau du condenseur et de l'énergie dégagée dans le réfrigérant au niveau du compresseur

¢lectrique:

COP — qpﬁef,cond,eau — 472 (84)

thermo
ref

La Figure 8.13 montre I'évolution temporelle du COP et du COP jermo. La valeur moyenne du
COP (2.63) sur cette plage de temps permet de constater que le systéme opére avec des

performances satisfaisantes apres plus de dix heures de fonctionnement continu.
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8.4 Résumé

Ce chapitre a permis de présenter les résultats expérimentaux de performance d'une pompe a
chaleur géothermique a expansion directe en mode chauffage lors d'un fonctionnement
continu. Pour ce mode d'opération, 1'évaporateur (échangeur réfrigérant-sol) est constitué¢ de

trois boucles géothermiques en parall¢le.

Bien que des outils de dimensionnement de puits géothermiques pour les systémes a
expansion directe ne soient pas disponibles, les résultats obtenus démontrent qu'apres 600
minutes de fonctionnement continu, le COP du systéme diminue de 3.7% par rapport a sa
valeur initiale. Cette diminution de performance est considérée faible et démontre en partie
que I'échangeur de chaleur réfrigérant-sol, constitué de trois boucles en paralléle de 30 metres
de profondeur chacune, est suffisamment dimensionné pour le systéme actuel considérant

I'état du sol dans lequel sont forés les puits géothermiques.
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Les résultats expérimentaux obtenus dans ce chapitre ont été validés et permettrons I'analyse
du comportement dynamique des composantes. Cette analyse servira de référence de base

dans I'é¢tape d'analyse des modeles de simulation développés.






CHAPITRE 9

RESULTATS EXPERIMENTAUX DE L'ECHANGEUR REFRIGERANT- SOL EN
MODE CHAUFFAGE (une boucle géothermique activée)

Les données expérimentales présentées dans cette section visent a permettre I'analyse
énergétique et comportementale de 1'échangeur réfrigérant-sol en fonction du mode
d'opération et des conditions spécifiques d'opération a savoir : mode chauffage pour un
fonctionnement continu lors de temps de fonctionnement longs en utilisant une boucle

activée.

Pour l'analyse du systétme en mode chauffage, nous rappelons que durant ce mode

d'opération :

e L'échangeur réfrigérant-eau est le condenseur.

e ['échangeur réfrigérant-sol est 1'évaporateur. Cet évaporateur est constitué¢ d'une boucle
activée et le controle du débit de réfrigérant se fait avec une valve de détente

thermostatique dédiée a cette boucle.

Ce chapitre présente, en premier lieu, la méthodologie expérimentale établie pour réaliser les
tests en mode chauffage en utilisant une seule boucle géothermique activée. Par la suite, les
résultats d'un test effectué pour un temps de fonctionnement continu de 600 minutes sont
présentés. Nous présentons ensuite les résultats des tests de 120 minutes en mode chauffage
en utilisant chacune des trois boucles géothermiques. Finalement, une comparaison des

résultats des tests obtenus pour chacune des boucles est réalisée.

9.1 Méthodologie expérimentale

Pour l'analyse énergétique et comportementale de I'échangeur réfrigérant-sol, des tests
expérimentaux pour des temps de fonctionnement longs et continus sont effectués et les
résultats sont présentés dans les sections suivantes. Afin de bien représenter la dynamique de

fonctionnement de cet échangeur, des tests particuliers sont réalisés :
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e Fonctionnement de 1'évaporateur avec une (1) seule boucle activée.
o Mode chauffage continu (boucle #1 activée).
* Mode chauffage continu (boucle #1 activée) : Test 600 minutes.
* Mode chauffage continu (boucle #1 activée) : Test 120 minutes.
o Mode chauffage continu (boucle #2 activée) : Test 120 minutes.

o Mode chauffage continu (boucle #3 activée) : Test 120 minutes.

Les tests particuliers avec une seule boucle sont réalisés en isolant, a l'aide de valves
d'isolement préalablement installées sur le systeme, les boucles non utilisées. Ces
particularités de fonctionnement du systéme, ne sont pas usuelles et telles que définies par le
manufacturier. Toutefois, la réalisation de ces tests permet de mieux cerner le comportement
individuel de chaque boucle et de réaliser des analyses énergétiques et comportementales en
plus de valider certaines données expérimentales et de faciliter l'analyse des modé¢les de

simulation développés.

Pour chaque test particulier, le systéme est mis en fonction de fagon continue durant une
période de test de 600 ou 120 minutes en régime quasi-permanent. Il est considéré qu'apres
30 minutes de fonctionnement continu, le systéme opére en régime quasi-permanent. Les
détails des conditions de test et des intervalles de tests pour les analyses sont présentés en

Annexe (Annexe [V a Annexe VII).

Pour évaluer la dégradation temporelle des performances du systéme, nous estimerons que le
paramétre évalué initial est équivalant a la valeur moyenne de ce paramétre prévalant durant
le premier intervalle de 10 minutes en régime quasi-permanent et que le paramétre évalué
final est équivalant a la valeur moyenne de ce parameétre prévalant durant le dernier intervalle

de 10 minutes de la période de test déterminée.

9.2 Mode chauffage : fonctionnement de 1'évaporateur avec une (1) boucle activée

L'analyse de I'évolution temporelle des performances et caractéristiques d'opération du

systéme et particuliecrement de la boucle activée permet de quantifier les effets de
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dégradation des performances lors du fonctionnement en continu du systeme. De plus, ce
fonctionnement particulier a pour objectif de quantifier et de qualifier le comportement d'une
unique boucle géothermique. En isolant une seule boucle géothermique, les interactions des
autres boucles et les incertitudes y étant associées sont éliminées. Ainsi, I'analyse énergétique

et comportementale est simplifiée.

Les sections suivantes présentent les résultats des tests suivants :

e Mode chauffage continu (boucle #1 activée) : Test 600 minutes.
e Mode chauffage continu (boucle #1 activée) : Test 120 minutes.
e Mode chauffage continu (boucle #2 activée) : Test 120 minutes.

e Mode chauffage continu (boucle #3 activée) : Test 120 minutes.

9.2.1 Mode chauffage continu (boucle #1 activée), Test 600 minutes

Pour réaliser I'analyse énergétique et comportementale du systeme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés :
e Période #1 : 10 premicres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2 : 10 minutes du test aprés 590 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.

o Minute 590 a minute 600.

Ce test vise d'une part a réaliser I'analyse énergétique et comportementale du systéme et de la
boucle #1 en plus de vérifier la capacité du systéme a fonctionner de fagon continue pour une

longue période de temps avec une seule boucle géothermique activée.
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Tableau 9.1 Résultats : Mode chauffage continu

(boucle #1 activée), Test 600 minutes

Parameétres mesurés Période #1 Période #2 Unités
P, 262 234 kPa
P 1456 1416 kPa
P; 1406 1370 kPa
P]L 691 578 kPa
Py 269 239 kPa
Tcomp,in -18.0 -21.2 °C
Tcomp,out 90.2 88.3 °C
Teond,in 70.7 65.1 °C
Tcond,out 29.7 293 °C
T 11.1 5.4 °C
Ty -7.5 -14.1 °C
Txy,our 27.3 26.5 °C
Myef évalué 0.0256 0.0220 kg/S
T ean,in 294 28.9 °C
Teau,out 31.3 30.6 °C
Meau 0.657 0.658 kg/s
Parametres évalués Période #1 Période #2 Unités
L omttrmtom 38.0 36.9 °C
T condensation,out 36.6 35.6 °C
T, évaporation,in 10.6 4.8 °C
T évaporation,out -17.4 -20.5 °C
Surchauffe, s, 15.7 7.1 °C
Surchauffe, poucier 9.9 6.5 °C
AV 51 45 kPa
AP, ot 501 421 339 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Unités
eau_cond 5346 4517 \"
qrefsol 4401 3724 W
U el 147 124 W/m
Puissance,. 1628 1403 Y
Puissance 2551 2403 W
Pertes Totales 682 610 W
COP 2.09 1.88 /
COP jermo 3.70 3.65 /
COPigear 4.47 4.30 /
COP Curnor 5.54 5.35 /
Necompresseur 63.8 58.4 %
Mvolumétrique 58.3 56.2 %
68.7 71.9 %

nisentropique




Tableau 9.2 Résultats : Dégradation temporelle des performances :
Mode chauffage continu (boucle #1 activée), Test 600 minutes

Paramétres mesurés De la période #1 a la
période #2
Yeau_cond -15.5%
refsol -15.4%
q’refsal -154%
Puissance,.s -13.8%
Puissance -5.8%
Pertes Totales -10.6%
COP -10.0%
COP ormo -1.4%
COP;ysui -3.8%
COP Carnot -3.4%
ncompresseur -8 . 5 %
nvalumétrique _36%
77 isentropique 4 . 7 %
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Figure 9.1 Evolution temporelle de la puissance thermique au condenseur,

a 1'évaporateur et de la puissance au compresseur
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Les résultats du Tableau 9.1 ainsi que les Figure 9.1 et Figure 9.2 démontrent que la
dégradation temporelle de la puissance thermique au condenseur et du COP du systéme pour

un fonctionnement continu de 600 minutes sont respectivement de 15.5% et 10.0%.

Ces dégradations de performances sont considérables et démontrent que le systéme n'est pas
en mesure de fonctionner convenablement durant une période prolongée avec une seule
boucle activée. De plus, la basse pression du systeme (P;) tend a s'approcher de la basse
limite de pression du systeme définie par le manufacturier (230 kPa) (Voir Tableau 9.1).
Ainsi, pour les tests subséquents avec une seule boucle activée, une période de
fonctionnement continu de 120 minutes sera utilisée. Cette période est jugée comme
suffisante pour réaliser les analyses sans compromettre le bon fonctionnant du systéme,

notamment par l'abaissement de la basse pression.

Pour des fins de comparaisons, on note que le rejet de chaleur au condenseur durant la
période #1 en utilisant une seule boucle géothermique est de 5346 W ce qui constitue une
diminution de 3317 W (38%) par rapport au rejet de chaleur obtenu dans le chapitre
précédent lorsque le systéme opere avec ses trois boucles activées (8663 W). Le
fonctionnement du systéme avec une seule boucle activée indique qu'un évaporateur ainsi
constitué pour le systéme actuel est sous-dimensionné et ne permet pas au systéme de
fonctionner continuellement ni de répondre aux prescriptions d'échanges énergétiques pour
lequel le systéme a été congu. Il est a noter que la relation entre le rejet de chaleur au

condenseur et le nombre de puits n'est pas une relation directe et linéaire.
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Figure 9.4 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #1

Les Figure 9.3 et Figure 9.4 présentent 1'évolution temporelle des températures mesurées au
niveau de la boucle géothermique. La diminution moyenne des températures mesurées au
niveau de la boucle #1 sur l'intervalle de temps du test en régime quasi-permanent est de
6.2 °C. Sur la Figure 9.3, on note que la diminution de température est plus importante durant
les 120 premicres minutes de test et que le taux de diminution s'estompe progressivement par
la suite sans toutefois s'annuler. Conséquemment a l'abaissement de la température au
voisinage de la boucle dans le sol correspond une diminution du taux d'extraction de chaleur

passant de 147 a 124 W/m (diminution de 15.4%).

Sur la Figure 9.4, on remarque que la chute de température du réfrigérant entre la position a
80 m et celle a 100 m est plus prononcée que dans les autres sections de la boucle. Cette
derniére section correspond a la section entre la sortie du sol au niveau de la boucle et I'entrée
de la machine frigorifique. Dans cette section, les pertes de charge sont considérées étre plus
importantes que dans les sections au niveau du puits géothermique, car la tuyauterie possede

plusieurs courbures a différents endroits dans cette section. Ces courbures, parfois
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prononcées résultent de l'installation de la tuyauterie a l'intérieur du batiment et de la
nécessité de courber la tuyauterie afin de contourner les divers obstacles. De plus, lors du
fonctionnement en mode chauffage, cette section contient essenticllement de la vapeur
surchauffée ou un mélange diphasique liquide-vapeur avec un titre relativement élevé. Les
pertes de charge linéique pour ce type d'écoulement sont de fagon générale supérieures a

celles pour un mélange diphasique ayant un titre faible ou modér¢.

9.2.2 Mode chauffage continu (boucle #1 activée) : Test 120 minutes

Pour réaliser Il'analyse énergétique et comportementale du systeme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés :
e Période #1 : 10 premicres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2 : 10 minutes du test apres 110 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.

o Minute 140 a 150.

Tel que présenté dans la section précédente, le fonctionnement continu du systeme avec une
seule boucle géothermique activée ne permet pas de maintenir des conditions d'opération et
de performance satisfaisantes du systéme. Ainsi, les résultats des tests pour I'analyse
comportementale des boucles géothermiques individuelles seront présentés pour une période

en fonctionnement continu de 120 minutes.
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Tableau 9.3 Résultats : Mode chauffage continu (boucle #1 activée),

Test 120 minutes

Parameétres mesurés Période #1 Période #2 Unités
P, 254 252 kPa
P, 1537 1566 kPa
P; 1486 1516 kPa
P]L 650 657 kPa
Py 263 259 kPa
Tcomp,in -18.7 -18.9 °C
Teomp,out 87.0 90.4 °C
Teond,in 68.6 71.3 °C
Tcond,out 33.6 344 °C
T 9.1 9.4 °C
Ty -8.8 -8.6 °C
Txy,our 30.2 31.0 °C
Myef évalué 0.0257 0.0252 kg/S
Toas,in 32.9 33.7 °C
Teau,out 35.6 36.3 °C
Meoau 0.457 0.457 kg/s
Parametres évalués Période #1 Période #2 Unités
L omttrmtom 40.2 41.0 °C
T condensation,out 38.9 39.7 °C
T, évaporation,in 8.6 8.9 °C
T évaporation,out -18.0 -18.4 °C
Surchauffe, s, 13.6 13.9 °C
Surchauffe, poucier 9.2 9.8 °C
AV 50 50 kPa
AP, ot 501 386 397 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Unités
eau_cond 5164 5079 \"
qrefsol 4300 4192 W
U el 143 140 W/m
Puissance,. 1553 1584 Y
Puissance 2534 2515 W
Pertes Totales 688 696 W
COP 2.04 2.02 /
COP jermo 3.77 3.65 /
COP;geur 4.22 4.15 /
COP Curnor 5.29 5.22 /
Ncompresseur 61.3 63.0 %
Mvolumétrique 48.5 47.1 %
76.4 74.3 %

nisentropique




Tableau 9.4 Résultats : Dégradation temporelle des performances,
Mode chauffage continu (boucle #1 activée), Test 120 minutes

Paramétres mesurés De la Période #1 a la
période #2
Yeau cond -1.6%
Grefsol -2.5%
0 vefool -2.5%
Puissance, . 2.0%
Puissance -0.7%
Pertes Totales 1.2%
copP -1.0%
COP, thermo -3.2%
COP;js -1.7%
COP oot -1.3%
ncompresseur 2'8%
nvolumétrique -2. 9%
nisentropique -2.7%
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Figure 9.5 Evolution temporelle de la puissance thermique au condenseur,

a 1'évaporateur et de la puissance au compresseur
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Figure 9.8 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #1

Les résultats présentés dans les tableaux et figures de cette sous-section permettent de
constater que les performances et parametres d'opération du systéme sont relativement
stables lors de la réalisation d'un test de 120 minutes. Ainsi les parameétres de performances
évalués varient de -3.2 a 1.2% durant cet intervalle de temps et sont ainsi considérés comme
quasi constants en moyenne. Toutefois, lorsqu'on observe la dynamique de fonctionnement a
plus petite échelle du systeme (telle que présentée sur la Figure 9.9), on remarque que le
systtme opere constamment en régime transitoire avec des oscillations et variations
continuelles au niveau des paramétres mesurés (pressions, températures, débits, etc.). La

section suivante porte sur l'analyse comportementale de I'opération transitoire du systéme.
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Figure 9.9 Surchauffe de la boucle #1 vs débit massique
au refoulement du compresseur
9.2.2.1 Mode chauffage continu (boucle #1 activée), Test 120 minutes : analyse

comportementale

Les Figure 9.10 a Figure 9.14 présentent respectivement la variation temporelle des
parametres suivants en fonction du débit massique de réfrigérant refoulé au compresseur :
i.  De la surchauffe a la sortie de I'évaporateur.
ii.  Du rapport de pression au compresseur (P,/P;).
1ii.  De la pression a la sortie de I'évaporateur (Pyy).
iv.  De la pression a la sortie du compresseur (P,).

v.  De la pression a I'entrée de 1'évaporateur (P;r).

L'analyse de ces figures permet de tirer les conclusions suivantes sur le fonctionnement
dynamique de I'ensemble compresseur-condenseur-détenteur-évaporateur :
e FEtat A : la valve de détente commence a ouvrir. En effet, a cet état une surchauffe

d'environ 10 °C est présente. Ceci correspond a la surchauffe statique du ressort de la
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valve de détente et est en accord avec les conditions déterminées par le manufacturier de
'élément détendeur et du systéme. En effet, en configuration d'usine, la vis d'ajustement
du ressort de la surchauffe statique de 1'élément détendeur est réglée a 4 tours horaires
complets depuis la position complétement ouverte (surchauffe statique nulle). Selon le
manufacturier, chaque tour complet de la vis d'ajustement correspond a une surchauffe
statique de 2.5 °C. Ainsi la surchauffe statique obtenue de 10 °C correspond au réglage

d'usine tel que défini par le manufacturier.

De I'état A a 1'état B, la valve de détente s'ouvre, le condenseur se vide de son liquide et

I'évaporateur se remplit. Li€¢ a ces comportements, on note :

o La pression P, diminue. Le condenseur contenant initialement une quantité
importante de liquide se vide vers I'évaporateur. Ceci permet une augmentation du
taux de condensation du réfrigérant et conséquemment une diminution de la pression

du condenseur.

o Les pressions P et P; augmentent. L'ouverture de la valve de détente se traduit en
une augmentation de la pression régnant en aval de cet ¢lément (Py) et

conséquemment une augmentation de la pression de sortie de 1'évaporateur (P;).

o Comme comportement global, on note une diminution du rapport de pression au
compresseur (P,/P;) et conséquemment une augmentation du débit massique de

réfrigérant refoulé par le compresseur.

De I'état B a 1'é¢tat C on observe que la pression a la sortie de 1'évaporateur diminue. Ce
phénomene s'explique par le fait que I'évaporateur est alimenté en quantité importante de
réfrigérant liquide et que cela occasionne une diminution du taux d'évaporation et ainsi
une diminution de la pression a la sortie de I'évaporateur (P;). La pression a I'entrée de
I'évaporateur (P;r) continue toutefois a augmenter, car l'apport de liquide provenant de la

valve de détente ouverte se poursuit.
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A T'état C on note que la surchauffe chute brusquement et que la valve de détente
commence a se fermer. Cette fermeture s'observe par la diminution de la pression en aval
de la valve de détente (P;.). La diminution de surchauffe est causée par la présence de

réfrigérant liquide a la sortie de I'évaporateur.

De I'é¢tat C a I'¢tat D, la valve de détente se ferme progressivement entrainant une
diminution de l'admission de liquide a l'évaporateur et une augmentation de

l'accumulation de liquide au condenseur.

De I'¢tat D a I'état E la valve de détente continue de se fermer graduellement; la
surchauffe durant cet intervalle de temps est pratiquement nulle. Le condenseur accumule
du réfrigérant liquide et le taux de condensation diminue dans cet organe aboutissant en
une augmentation de pression (P;). Du coté de l'évaporateur, ce dernier se vide du
liquide, augmentant le taux d'évaporation et par le fait méme la pression a sa sortie. De
facon globale, le rapport de pression au compresseur diminue ce qui permet au débit

massique de réfrigérant refoulé au compresseur d'augmenter.

A I'état E, la valve de détente est complétement fermée.

De I'¢tat E a 1'¢tat F, la valve de détente demeure fermée puisque la surchauffe est
inférieure a la surchauffe statique. Ainsi, I'évaporateur se vide de son réfrigérant ce qui
provoque, malgré 1'augmentation du taux d'évaporation, une diminution de la pression de
sortie de I'évaporateur. La pression a I'entrée de 1'évaporateur augmente, car le réfrigérant
s'évapore. Le rapport de pression au compresseur augmente et le débit massique de

réfrigérant refoulé au compresseur diminue.

A l'état F, la valve de détente commence a ouvrir graduellement puisque la surchauffe

devient supérieure a la surchauffe statique et le cycle se répéte.
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Le comportement particulier observé dans la Figure 9.10 est caractéristique du pompage d'un
ensemble élément détendeur - évaporateur. L'analyse comportementale de ce phénomene est

réalisée dans le chapitre suivant.

Le temps de cyclage (6 min) présenté¢ dans la Figure 9.10 est obtenu en mesurant le temps

nécessaire a I'élément détendeur pour effectuer un cycle d'ouverture et de fermeture.

Tableau 9.5 Résultats : Mode chauffage continu (boucle #1 activée), Test 120 minutes

. 8 Evolution | Evolution Evolution | Evolution | Evolution .
Etat Etat A Etat C Etat F
A-B B-C Cc-D D-E E-F
Valve Ouverture | Ouverture Ouverte Fermeture | Fermeture | Fermeture Fermée Ouverture
Myer / Hausse Baisse / Baisse Hausse Baisse /
P2/P1 / Baisse Hausse / Hausse Baisse Hausse /
P2 / Baisse Baisse / Baisse Hausse Baisse /
P1 / Hausse Baisse / Baisse Hausse Baisse /
P1L / Hausse Hausse / Baisse Baisse Hausse /
Supérieure Lo Haus_se Supérieure
ala Diminution mais 2la
Surchauffe Hausse Hausse rapide de la Baisse Baisse inférieure a
surchauffe surchauffe la surchauffe
statique surchauffe statique
statique
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9.2.3 Mode chauffage continu (boucle #2 activée) : Test 120 minutes

Pour réaliser I'analyse énergétique et comportementale du systeme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés :
e Période #1 : 10 premicres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2 : 10 minutes du test aprés 110 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.

o Minute 140 a 150.

Tel que présenté dans la section précédente, le fonctionnement continu du systeme avec une
seule boucle géothermique activée ne permet pas de maintenir des conditions d'opération et
de performance satisfaisantes du systéme. Ainsi, les résultats des tests pour l'analyse
comportementale des boucles géothermiques individuelles seront présentés pour une période

en fonctionnement continu de 120 minutes.



Tableau 9.6 Résultats : Mode chauffage continu (boucle #2 activée),

Test 120 minutes

Parameétres mesurés Période #1 Période #2 Unités
P, 267 245 kPa
P, 1720 1622 kPa
P; 1671 1577 kPa
Py 674 599 kPa
P2V 273 252 kPa
T comp,in -17.3 -19.5 °C
Tcomp,out 97.9 96.4 °C
Teond,in 77.3 75.8 °C
Tcond,out 35.2 344 °C
15 10.5 6.7 °C
Try 2.7 -8.1 °C
Txy,our 30.8 30.4 °C
Myef évalué 0.0255 0.0224 kg/S
T ean,in 34.6 33.8 °C
Teau,out 37.3 36.2 °C
Meoau 0.457 0.457 kg/s
Parametres évalués Période #1 Période #2 Unités
Nrtesons 44.9 42.5 °C

T condensation,out 43.7 41.3 °C
Vet 9.8 6.0 °C
T'svaporation,out -17.0 -19.2 °C
SurChauﬂe:sol N/A N/A °C
Surchauffe, poucie2 14.3 11.1 °C
APre/fcond 49 45 kPa
AP, ors01 401 348 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Unités
Geau_cond 5215 4602 W
Grefisol 4355 3767 W

U il 145 126 W/m
Puissance, . 1715 1520 w
Puissance 2574 2472 W
Pertes Totales 855 685 W
COP 2.02 1.86 /
COP hermo 3.54 3.48 /
COPigear 3.98 3.99 /
COP carmor 5.09 5.07 /
Ncompresseur 66.7 61.5 %
Mvolumétrique 57.3 54.4 %
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Tableau 9.7 Résultats : Dégradation temporelle des performances,
Mode chauffage continu (boucle #2 activée), Test 120 minutes

Paramétres mesurés De la période #1 a la
période #2

qeau_cond -11 .8%
Qref,sol -1 3.50/0
q'ref,sol -13.5%
Puissance;er -11.4%
Puissance -4.0%
Pertes Totales -19.9%
COP -7.9%
COP thermo -1 .7%
COPjgsal 0.3%
COP Carnot -0.40/0
”compr esseur '7 . 8 %
nvolumétrique -51 %
ﬂisentropique 0 -4%

Les résultats présentés dans les tableaux et figures de cette sous-section permettent de
constater que les performances et parametres d'opération du systéme diminuent de fagon
importante lors de la réalisation dun test de 120 minutes. Ainsi les paramétres de
performances évalués varient de 0.4 a -19.9% durant cet intervalle de temps. Les importantes
variations se situent notamment au niveau des échanges énergétiques au niveau du
condenseur et de I'évaporateur (diminutions respectives de 11.8 et 13.5%) en plus de la
diminution du COP (7.9%). Tel que nous le présenterons dans les chapitres subséquents, la

boucle #2 semble offrir des conditions d'opération moins intéressantes que les boucles #1 et

#3.

L'analyse de la Figure 9.19 permet de constater que le comportement en pompage de
l'ensemble élément détendeur - évaporateur est présent lors de la réalisation de tests avec la
boucle #2 activée. L'évaluation du temps de cyclage est réalisée de fagon identique a celle de

la boucle #1 et ce temps est évalué a 7.6 minutes.
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Figure 9.17  Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2
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Figure 9.19  Surchauffe de la boucle #2 vs débit massique
au refoulement du compresseur

9.2.4 Mode chauffage continu (boucle #3 activée) : Test 120 minutes

Pour réaliser I'analyse énergétique et comportementale du systeéme, les résultats
expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés :
e Période #1 : 10 premicres minutes en régime quasi-permanent.
o Minute 30 a minute 40.
e Période #2 : 10 minutes du test apres 110 minutes de fonctionnement en régime quasi-
permanent.

o Minute 140 a 150.

Tel que mentionné précédemment, le fonctionnement continu du systeme avec une seule
boucle géothermique activée ne permet pas de maintenir des conditions d'opération et de
performance satisfaisantes du systéme. Ainsi, les résultats des tests pour l'analyse
comportementale des boucles géothermiques individuelles sont présentés pour une période en

fonctionnement continu de 120 minutes.
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Tableau 9.8 Résultats : Mode chauffage continu (boucle #3 activée),

Test 120 minutes

Paramétres mesurés Période #1 Période #2 Unités
P; 255 243 kPa
P, 1512 1450 kPa
P; 1458 1399 kPa
Ps 667 640 kPa
Psy 251 239 kPa
Tcompin '187 -199 OC

e 86.0 84.1 °C
Tcondin 700 672 OC
Tconi,o_ut 348 331 OC
Ts 10.4 9.1 °C
T3y 94 -8.8 °C
Ty our 31.6 30.2 °C
Myef évalué 0.0255 0.0236 kg/s
Teau in 341 325 OC
Teau out 36-8 34.9 OC
Meoau 0.468 0.469 kg/s
Paramétres évalués Période #1 Période #2 Unités
Tcondensation.in 396 379 OC
Tcundensation out 3 8 . 1 3 6 4 OC
Wity 9.5 8.1 °C
T svaporation.out -19.2 -20.6 °C
Surchauffe,, N/A N/A °C
Surchauffe, poucies 9.8 11.8 °C
AP, ot cond 54 51 kPa
AP, or o0l 416 401 kPa
Paramétres Calculés Période #1 Période #2 Unités

| 9eau cond 5 122 4759 W
4 refsol 4101 3824 \%Y

| G vefsol 137 127 W/m
Puissance,.r 1524 1402 \\%
Puissance 2515 2481 \\%
Pertes Totales 503 468 \\
COP 2.04 1.92 /
COPthermo 3 69 3 . 73 /
COPjgsur 4.27 4.30 /
COPCarnot 535 536 /
1 ompresseur 60.6 56.5 %
Tholumétriaue 59.7 57.8 %
Dbzt 76.2 77.0 %
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Tableau 9.9 Résultats : Dégradation temporelle des performances,
Mode chauffage continu (boucle #3 activée), Test 120 minutes

Paramétres mesurés De la Période #1 a la
période #2
Yeau_cond -7.1%
ref,s0l -6.8%
q efsol -6.8%
Puissance,. -8.0%
Puissance -1.4%
Pertes Totales -7.0%
cop -5.9%
COPpermo 1.1%
COPigeal 0.7%
COP Carnor 0.2%
ncompr esseur '6 . 8 %
Mhvolumétrique -3.2%
nisentropique 1 0 0%

Les résultats présentés dans les tableaux et figures de cette sous-section permettent de
constater que les performances et paramétres d'opération du systéme diminuent lors de la
réalisation d'un test de 120 minutes. Ainsi les parametres de performances évalués varient de
1.1 a -7.1% durant cet intervalle de temps. Les variations les plus importantes se situent
notamment au niveau des échanges énergétiques au niveau du condenseur et de I'évaporateur

(diminutions respectives de 7.1 et 6.8%) en plus de la diminution du COP (7.0%).

L'analyse de la Figure 9.24 permet de constater que le comportement en pompage de
l'ensemble élément détendeur - évaporateur est présent lors de la réalisation de tests avec la
boucle #3 activée. L'évaluation du temps de cyclage est réalisée de fagon identique a celle de

la boucle #1 et ce temps est évalué a 6.8 minutes.
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Figure 9.24  Surchauffe de la boucle #3 vs débit massique
au refoulement du compresseur

9.3 Comparaison du comportement des boucles lors du fonctionnement de
I'évaporateur avec une (1) boucle activée

La section précédente présentait les principaux résultats des tests effectués en mode
chauffage en utilisant chacune des trois boucles géothermiques individuellement. Bien que
similaire, le comportement énergétique ainsi que dynamique du systéme différe selon la
boucle activée. Au niveau du fluide secondaire (la boucle d'eau en I'occurrence), les
conditions d'opération pour les tests effectués avec chacune des boucles sont similaires. Ainsi
les températures et le débit de I'eau de la boucle au niveau de 1'échangeur réfrigérant - eau
sont semblables pour chacun des trois tests. La température d'entrée d'eau varie de 32.5 °C a
34.6 °C et le débit d'eau varie de 0.457 kg/s a 0.469 kg/s. Ces conditions étant similaires pour
le fonctionnement du systéme, la disparité du comportement mesuré selon la boucle activée

est alors considérée étant majoritairement fonction de la boucle géothermique activée.

Pour chacune des trois boucles, nous rappelons que 1'élément détendeur est réglé selon les

conditions d'usine afin d'obtenir une surchauffe statique de l'ordre de 10 °C. Bien que
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l'ajustement de la surchauffe statique puisse différer 1égérement d'un élément détendeur a

l'autre, ce parameétre est considéré comme n'influengant pas de fagon importante le

comportement de l'ensemble élément détendeur - boucle géothermique. Les différences

opérationnelles sont donc attribuables a 1'é1ément boucle géothermique - sol.

Il est a noter que divers éléments peuvent contribuer a la différence des conditions

d'opérations de 1'¢élément boucle géothermique - sol. La majorité de ces ¢éléments sont

difficilement quantifiables ou identifiables puisqu'ils reposent sur les conditions de

l'installation des boucles dans le sol et que la majorité de ces facteurs ne peuvent étre vérifiés.

Les principaux ¢léments sont ainsi énumérés :

e Les boucles sont insérées dans des puits forés dans le sol avec un angle de 30° par rapport

a la verticale.

O

L'angle réel de chaque puits peut différer de 30° et occasionner des variations
d'opération principalement liées a l'influence de la composante gravitationnelle sur les
mécanismes de transfert de chaleur et de variation de pression.

Etant forée en angle, la composition du sol au voisinage de chacune des boucles le
long de celle-ci peut différer. Ainsi, un puits peut traverser un aquifeére alors qu'un
autre ne traverse que du mort terrain. Cette situation est difficilement identifiable et
les données géologiques lors des opérations de forage ne sont pas disponibles. Ces
compositions de sol potentiellement différentes peuvent contribuer aux différences de
comportement de chacune des boucles.

Apres l'insertion des boucles dans leur puits de forage respectif, de la silice de quartz
est versée dans le puits afin de colmater le puits et de créer un bon contact thermique
entre la boucle et le sol. Cette opération est réalisée manuellement et la qualité du
colmatage du puits est difficilement contrélable. Ainsi, un colmatage de faible qualité
peut contribuer a augmenter la résistance entre la boucle et le sol et ainsi dégrader le

potentiel de transfert de chaleur d'une boucle.

e Les boucles sont constituées de deux tubes joints a l'une de leurs extrémités par un

embout soudé et sont reliés a la machine frigorifique par des tubes traversant le sol

horizontalement et parcourant par la suite l'entre-plafonds du laboratoire jusqu'a la
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machine. Chaque boucle est ainsi mise en place en utilisant des raccords, des rayons de
courbure et des unions soudés. De plus, au niveau de la machine frigorifique, les boucles
sont raccordées a des endroits différents aux tubulures de distribution de liquide et de
collecte de vapeur. Ces différences au niveau de l'assemblage de chacune de boucles
peuvent occasionner des pertes de charge différentes et ainsi un comportement différent

propre a chacune des boucles du systéme.

Le Tableau 9.10 présente les résultats de la période #1 de chacun des tests effectués avec
chacune des boucles. Nous rappelons que les conditions d'opération au niveau de la boucle
d'eau sont semblables pour chacun des trois tests effectués. On remarque qu'aprés 30 minutes
de fonctionnement continu, avec des conditions semblables du c6té de la boucle d'eau, les
trois boucles permettent au systéme d'opérer avec des performances similaires. Par exemple,
le rejet de chaleur au condenseur vaut respectivement 5164, 5215 et 5122 W lorsque les
boucles #1, #2 et #3 respectivement sont activées. De plus, le COP du systéme pour les

mémes conditions vaut respectivement 2.04, 2.02 et 2.04.

On note une différence au niveau du temps de cyclage de l'ensemble élément détendeur -
évaporateur qui vaut 6.0, 6.8 et 6.5 minutes respectivement pour les boucles #1, #2 et #3.
Puisque pour ces tests le systetme fonctionne depuis un temps relativement court, ces
différences au niveau du temps de cyclage sont considérées €tre attribuables majoritairement
aux conditions statiques des boucles. Ainsi, les pertes de charge singuliéres de méme que
l'inclinaison du forage peuvent différer et imposer un fonctionnement dynamique différent
pour chaque boucle. Les conditions de transfert thermique avec le sol, phénomeéne transitoire,
sont considérées comme étant peu influant sur ce phénomeéne. A cet effet, on remarque que
I'échange thermique avec le sol est semblable pour les trois boucles. Le temps de cyclage ne
semble ainsi pas influencer de facon significative les performances du systéme selon les

résultats obtenus.

Le Tableau 9.11 présente les résultats de la période #2 de chacun des tests effectués avec

chacune des boucles. Nous remarquons a ce niveau des différences opérationnelles
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significatives entre les résultats des trois boucles. Par exemple, le rejet de chaleur au
condenseur vaut respectivement 5079, 4602 et 4759 W lorsque les boucles #1, #2 et #3
respectivement sont activées. De plus, le COP du systéme pour les mémes conditions vaut
respectivement 2.02, 1.86 et 1.92. Ces résultats permettent de conclure que les performances
du systéme se sont dégradées de facon significative lorsque la boucle #2 ou la boucle #3 était

activée. Les résultats pour la boucle #1 sont demeurés relativement stables.

Ces dégradations de performances sont considérées attribuables majoritairement aux
conditions d'échange thermique entre les boucles et le sol. Ainsi, selon les résultats obtenus,
il est raisonnable de conclure que les boucles #2 et #3 possedent des conditions de transfert
de chaleur avec le sol moins favorables que la boucle #1. Ceci peut étre 1ié a la condition du
sol au voisinage des puits tout comme a la condition du colmatage des puits par la silice de

quartz.

En ce qui concerne la boucle #2, le temps de cyclage a augmenté passant de 6.8 & 7.7 min
durant la période de test de 120 minutes alors que pour les boucles #1 et #3 ce temps est
demeuré pratiquement inchangé. A ce propos, plusieurs tests ont été effectués en utilisant
individuellement les boucles #1, #2 et #3. Pour les tests utilisant la boucle #1 ou la boucle #3,
les résultats sont similaires a ceux présentés dans cette section : le temps de cyclage demeure
pratiquement constant, peut importe le temps de fonctionnement. Pour les tests utilisant la
boucle #2, une majorité des tests a été interrompue puisque le systeme s'est arrété sur la
limite de protection de basse pression ou encore sur la limite de protection de haute pression.
Cette situation est survenue a des temps de fonctionnement différents variant de 1 a 30
minutes environ. Les conditions étant variables et difficilement reproductibles, la cause
exacte de ce phénoméne ne peut étre qu'énoncée hypothétiquement. Ainsi, selon les résultats
obtenus et les possibilités de validation et d'obtention de données expérimentales, nous
considérons probable que la boucle #2 subit des problémes d'accumulation d'huile & son
embout soudé. En effet, 'augmentation des temps de cyclage et les arréts du systeme sur les

limites de basse ou haute pression permettent de croire qu'une partie de I'huile entrainée par



242

le réfrigérant s'accumule dans I'embout de la boucle et peut occasionner une obstruction

partielle a I'écoulement de réfrigérant.

Selon les résultats de tests effectués sur les boucles individuelles, des anomalies de

fonctionnement sont observées au niveau de la boucle #2 et pénalisent a la fois les

performances du systéme et les conditions de stabilité opérationnelle de ce dernier.

Paramétres Calculés Boucle #1 Boucle #2 Boucle #3 Unités
qeau_cond 5164 5215 5122 AW
Grefsol 4300 4355 4101 W
q refisol 143 145 137 W/m
Puissance 2534 2574 2515 w
CopP 2.04 2.02 2.04 /
Temps de cyclage du détendeur | 6.0 6.8 6.5 Min
AP, ofeond 50 45 51 kPa
AP, of 501 397 348 401 kPa
Tableau 9.11 Résultats : Comparaison du fonctionnement poyr chacune
des trois boucles pour la période #2 d'un test de 120 minutes
Paramétres Calculés Boucle #1 Boucle #2 Boucle #3 Unités
qeau_cond 5079 4602 4759 AW
Grefsol 4192 3767 3824 w
q refisol 140 126 127 W/m
Puissance 2515 2472 2481 w
CoP 2.02 1.86 1.92 /
Temps de cyclage du détendeur 6.0 7.7 6.6 Min
AP, ofeond 50 49 54 kPa
APyt o 386 401 416 kPa
9.4 Résumé

Ce chapitre a présenté les résultats expérimentaux lors du fonctionnement du systéme en

mode chauffage avec une seule boucle activée. L'obtention et l'analyse de ces résultats

Tableau 9.10 Résultats : Comparaison du fonctionnement pour chacune
des trois boucles pour la période #1 d'un test de 120 minutes
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constituent une étape importante tant pour la compréhension du comportement complexe du

systéme que pour l'analyse des mod¢les de simulation.

Il a été démontré que l'ensemble élément détendeur - évaporateur fonctionne continuellement
en cyclage avec un comportement en pompage, et ce, pour les trois boucles. Ce
comportement sera analysé dans le chapitre suivant. De plus, le comportement dynamique et
les performances thermodynamiques des trois boucles different. Ces différences
significatives sont le résultat de distinction tant au niveau statique que dynamique pour les
boucles et leur environnement. Ces différences présentent la complexité d'analyse de ces
systémes pour lesquels un nombre important et considérable de paramétres sont inconnus et

incertains.

Pour le systéme étudié, il appert que la boucle #2 opére avec des anomalies comparativement
aux boucles #1 et #3. Ces anomalies peuvent résulter, selon nos observations, en une
accumulation d'huile en bout du tube en U. Bien qu'il ne soit pas possible de clairement
identifier cette anomalie n'y d'en connaitre la cause exacte, ce type de problématique est

connu et présenté dans la littérature.






CHAPITRE 10

ANALYSE DU COMPORTEMENT EN POMPAGE DE L'ENSEMBLE ELEMENT
DETENDEUR - EVAPORATEUR EN MODE CHAUFFAGE (une boucle
géothermique activée)

Le comportement de la valve de détente décrit dans le chapitre précédemment et observable
dans la Figure 9.9 est caractéristique du phénoméne de pompage d'un élément détendeur. Le
pompage s'observe par de larges oscillations de la surchauffe a la sortie de 1'évaporateur
causées par une alternance entre une suralimentation et une sous-alimentation de cet organe

en réfrigérant.

Le pompage dun ¢élément détendeur d'une machine frigorifique est un comportement
indésirable contribuant a la diminution des performances et de la stabilité opérationnelle du
systtme. Dans l'analyse présentée précédemment, on note que plusieurs parametres
d'opération du systéme (pressions, débit massique...) fluctuent considérablement durant le
cyclage de 1'¢élément détendeur. De plus, on observe que du réfrigérant liquide sort de

I'évaporateur ce qui pourrait nuire au fonctionnement du compresseur.

Les causes potentielles d'un comportement en pompage dun élément détendeur sont les
suivantes (Ibrahim, 2001; Liang, 2010; Mueller, 1988; Mulay, 2005; Stoecker, 1966):

e Mauvaise localisation du bulbe thermostatique.

e Valve d'expansion surdimensionnée.

e Tuyauterie sous-dimensionnée de 1'évaporateur.

e Mauvais réglage de la surchauffe statique de la valve d'expansion thermostatique.

e D¢élai de réaction trop long.

e Délai de transport de la rétroaction du détendeur trop long.

e Mauvaise distribution du réfrigérant dans un évaporateur constitué de circuits en

paralléle.
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Les données expérimentales présentées dans cette section visent a permettre l'analyse
comportementale de l'effet de pompage observé au niveau de I'ensemble élément détendeur -

évaporateur.

10.1 Méthodologie expérimentale

Des tests expérimentaux visant a investiguer les causes de pompage de I'¢lément détendeur
ont été réalisés sur le banc d'essai. Pour réaliser ces tests, une seule boucle géothermique était
activée et l'ensemble élément détendeur - évaporateur est schématisé sur la Figure 10.1. Lors
de la réalisation des tests expérimentaux, le seul parametre modifiable était la force de
tension du ressort de la surchauffe statique de I'élément détendeur. Tel que défini par le
manufacturier de I'élément détendeur, chaque tour complet de la vis d'ajustement du ressort
de surchauffe statique de 1'¢lément détendeur correspond a une variation d'environ 2.5°C de

surchauffe statique.

Pour les tests expérimentaux utilisant une seule boucle géothermique activée, seuls les

paramétres suivants pouvant causer un comportement en pompage de 1'élément détendeur

sont analysés:

e Mauvais ajustement de la vis de surchauffe statique de la valve d'expansion
thermostatique.

e Dg¢lai de transport de la rétroaction du détendeur.

e D¢élais de réaction de 1'ensemble élément détendeur - évaporateur.

La méthodologie pour la réalisation des tests visant 1'ajustement de la vis de surchauffe statique
consiste initialement a tourner complétement la vis d'ajustement du ressort de surchauffe
statique de I'¢lément détendeur dans le sens antihoraire de sorte que la surchauffe statique
soit au minimum. Par la suite, le systéme est démarré et mis en fonction de fagon continue.
Afin de vérifier l'influence de 1'ajustement de la surchauffe statique sur le comportement de
I'ensemble élément détendeur - évaporateur, la vis d'ajustement du ressort de surchauffe
statique est tournée dans le sens horaire de 2 a un tour apres l'observation de trois

oscillations de I'élément détendeur ou aprés approximativement dix minutes si aucune
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oscillation ne se produit. L'ajustement de la vis de surchauffe statique est une procédure

courante pour tenter de corriger un dysfonctionnement d'un élément détendeur.

La méthodologie pour I'analyse du délai de réaction et du délai de transport consiste a faire
fonctionner continuellement le systéme avec une seule boucle activée et a mesurer les
paramétres permettant d'effectuer 'analyse comportementale. Les détails de ces parametres

sont donnés dans les sections subséquentes.

Provenant du %
condenseur e Bulbe
, Egalisation externeﬂ thermostatique
g9 §—>
: Vers le
% Evaporateur compresseur
Elément
détendeur

Figure 10.1  Schématisation de la configuration élément détendeur - évaporateur
pour les tests utilisant une seule boucle activée

10.2 Analyse des résultats du comportement en pompage

Les résultats des tests effectués ainsi que l'analyse du comportement selon les parametres
visés sont présentés dans les sections suivantes:

e Ajustement de la vis de surchauffe statique.

e Délai de transport.

e D¢élai de réaction de I'ensemble élément détendeur - évaporateur.

10.2.1  Ajustement de la vis de surchauffe statique

Plusieurs tests ont été effectués sur les boucles #1, #2 et #3 du systeme en utilisant la
méthodologie décrite précédemment. Les résultats présentés sont ceux obtenus en effectuant les

tests avec la boucle #1 activée. Les résultats en utilisant respectivement la boucle #2 seulement
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et la boucle # 3 seulement sont qualitativement comparables et les conclusions pouvant étre

obtenus sont les mémes que pour les tests actuels et ne seront donc pas présentées.

Le Tableau 10.1 présente les ajustements réalisés au niveau de la vis d'ajustement de

surchauffe statique pour un test effectué avec la boucle #1 activée.

Tableau 10.1 Ajustement de la vis de surchauffe statique: Boucle #1 activée

Numéro d'ajustement Temps de I'ajustement | Nombre total de Surchauffe
(minutes) tours horaires statique imposée
depuis la par le ressort

position initiale ©0)

1 0 0 0

2 33 1 2.5

3 43.3 2 5

4 54.2 3 7.5

5 76.7 4 10

6 98.9 5 12.5

7 124.6 6 15

8 161.6 7 17.5

9 195.7 8 20

La Figure 10.2 présente la variation temporelle de la surchauffe au niveau de la boucle #1 en
fonction de l'ajustement de la vis de surchauffe statique. Pour un ajustement de zéro a deux
tours, on observe que la surchauffe est constante et nulle. Cette situation est indésirable puisque
du réfrigérant liquide pourrait potentiellement atteindre le compresseur et endommager cet
organe. De plus, pour les tests réalisés, le nombre maximum de tours horaires de la vis
d'ajustement est de huit. En effet, un ajustement de plus de huit tours occasionne l'arrét du
systéme par l'atteinte de la limite de sécurité de haute pression (2150 kPa). Pour un ajustement
de la vis de surchauffe statique de 2 a 8§ tours, on note I'apparition du comportement en pompage
de I'élément détendeur. Ainsi, on note que durant la période d'ajustement (plus de 200 minutes)
l'obtention d'une condition relativement stable d'opération du systéme avec une surchauffe non

nulle n'est pas réalisée. Le systétme a opéré soit avec une surchauffe nulle, soit avec un



249

comportement de pompage visible par de larges oscillations de surchauffe. De plus, de fortes
oscillations au niveau de la haute et de la basse pression sont observées et peuvent contribuer a

l'instabilité de 1'élément détendeur puisque ce dernier ne possede pas d'orifice balancé.

Selon les conditions actuelles et les tests effectués, on note que l'ajustement de la vis de
surchauffe statique ne permet pas d'obtenir des conditions opérationnelles stables et
satisfaisantes du systéme. On doit souligner que le systéme n'est, a priori, pas congu par le
manufacturier pour fonctionner avec une seule boucle activée. Toutefois, tel que nous le
présenterons dans le chapitre suivant, il n'a pas été possible non plus d'ajuster les vis de
surchauffe statique des ¢léments détendeurs afin d'obtenir des conditions opérationnelles stables

lorsque le systeme fonctionne avec trois boucles activées, tel que prescrit par le manufacturier.

Surchauffe (°C)

2 i i I i 1 i I 1 i 1
20 40 60 a0 100 120 140 160 180 200

Temps (minutes)

Figure 10.2  Surchauffe en fonction de I'ajustement de la vis
de surchauffe statique: boucle #1 activée
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Figure 10.3  Oscillation de la haute et basse pression en fonction
de I'ajustement de la vis de surchauffe statique: boucle #1 activée

10.2.2  Dé¢élai de transport

Le comportement dynamique d'un ensemble élément détendeur - €évaporateur peut Etre
représenté en utilisant trois différentes constantes de temps et un délai de transport. Les
constantes de temps représentent (i) le déplacement du point de transition mélange
diphasique - vapeur (ii) la capacité thermique de la paroi du tube sur lequel est fixé le bulbe
thermostatique et (iii) 1I'¢lément détendeur lui-méme. Il a ét¢ démontré (Ibrahim, 2001;
Stoecker, 1966) que la combinaison de ces constantes de temps peut occasionner une
instabilité d'opération du systéme. En effet, ces constantes de temps décalent le temps entre
un changement de débit massique au niveau de 1'élément détendeur et la résultante de ce

changement sur la surchauffe a la sortie de I'évaporateur.

L'évaluation séparée des constantes de temps et du délai de transport est difficilement
réalisable en pratique. Le montage expérimental actuel dont nous disposons ne posséde pas

l'instrumentation adéquate ainsi que la possibilité d'imposition et de controle de paramétres



251

afin d'analyser de facon détaillée et adéquate les constantes de temps et le délai de transport.
Certaines hypothéeses et approximations nous permettent néanmoins de réaliser une analyse

sommaire et qualitative de ces délais.

La méthodologie généralement employée pour évaluer ces parameétres consiste a imposer des
variations en échelon de paramétres de fonctionnement du systéme et de mesurer la variation
temporelle de la réponse de ce dernier (Huelle, 1967; Ibrahim, 2001; Stoecker, 1966; 1971,
Tahat, 2001). Les variations imposées sont généralement des variations internes (une
variation de débit massique a 1'é1ément détendeur a 'aide d'un robinet manuel) ou encore des
variations externes (la variation de la température ou du débit du fluide secondaire au niveau

de I'évaporateur).

Pour le banc d'essai actuel, il ne nous est pas possible d'imposer des variations internes et
l'observation de ces variations n'est pas facilement réalisable. En effet, avec les équipements
présentement installés sur le banc d'essai, nous ne pouvons faire varier de fagon manuelle le
débit de réfrigérant au niveau de 1'élément détendeur; I'ouverture et la fermeture de 1'élément
détendeur sont par conséquent dépendantes du fonctionnement global du systéme. Qui plus
est, le temps précis auquel 1'élément détendeur s'ouvre ou se ferme ne peut étre observé
directement de méme que le délai d'ouverture ou de fermeture. Ces événements sont alors
déduits par observation et analyse de valeurs mesurées telles que décrites ci-apres. De plus,
pour le systeme actuel, puisque 1'évaporateur est 1'échangeur de chaleur réfrigérant-sol, il est
d'une évidence méme que les conditions externes au fluide frigorifique ne peuvent étre
modifiées. Ainsi, pour l'analyse en cours certaines simplifications et hypothéses sont

effectuées sur le comportement global du systéeme.

Finalement, on notera que dans les résultats de recherche présentés par les autres chercheurs,
le débit massique de réfrigérant est considéré constant aprés l'imposition du changement
échelon et que les conséquences des changements obtenus sur le compresseur et le
condenseur ne sont pas prises en considération. Comme présenté dans le chapitre précédent,

nous observons que pour le systeme actuel, le débit massique, de méme que le comportement
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de chaque organe de systéme varient continuellement dans le temps. Ce comportement

complexifie l'analyse des résultats.

Le délai de transport de l'ensemble élément détendeur - évaporateur représente le temps
requis pour que l'imposition d'un changement de débit de réfrigérant se déplace le long de
I'évaporateur, de l'entrée a la sortie. Ce temps est essentiellement fonction de la longueur de
I'évaporateur et de la vitesse a laquelle le réfrigérant se déplace. De longs délais de transport
sont considérés comme une cause probable de l'instabilité d'opération d'un systeme. Pour le
systéme présentement analysé, ce délai de transport peut s'avérer problématique puisque la
longueur de I'évaporateur est importante. En effet, lorsque 1'évaporateur est constitué d'une
seule boucle, la longueur totale de 1'évaporateur entre 1'élément détendeur et la localisation du
bulbe thermostatique est de 100 meétres. L'évaluation adéquate de ce délai est relativement
complexe; particuliecrement pour le systéme actuel. En effet on observe une variation
temporelle et spatiale continuelle du débit de réfrigérant dans les organes du systéme en plus
d'une variation du point de transition mélange diphasique - vapeur et de la variation de la
dimension de la tuyauterie le long de 1'évaporateur. Afin d'obtenir un ordre de grandeur sur le
délai de transport probable obtenu au niveau de I'ensemble ¢lément détendeur - évaporateur,
l'approche suivante est utilisée:
e Pour l'intervalle de temps correspondant a I'ouverture de la valve de détente, les valeurs
moyennes des parametres mesurés a l'entrée et a la sortie de I'évaporateur sont évaluées.
e Les valeurs de la vitesse moyenne du réfrigérant a l'entrée de 1'évaporateur (V) et de la
vitesse moyenne du réfrigérant a la sortie de I'évaporateur (V;y) sont évaluées avec les

valeurs obtenues précédemment.

Vi, = “ (10.1)

rho,, A,,

_ ref
VIV -
rho,, A,,

(10.2)



ou:
Ay;, Section de la ligne liquide (m?)

A,y Section de la ligne vapeur (m?)
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e L'intervalle de temps probable du délai de transport est obtenu en considérant les vitesses
de réfrigérant minimum et maximum calculées.

Délai de transport maximum =

Délai de transport minimum =

Longueur évaporateur

Longueur évaporateur

Tableau 10.2 Paramétres pour 1'évaluation du délai de transport

Parameétres mesurés Valeur unités
M 0.0198 kg/s
P 645.1 kPa
X1 0.139 /
piL 173.2 kg/m’
P]V 258.3 kPa
T -10.1 °C
Piv 10.9 kg/m’
AnL 4.9017 e-5 m’
AIV 7.088 e-5 1’)?12
Longueur évaporateur 100 m
Paramétres calculés Valeur Unités
ViL 2.3 m/s
Viv 25.6 m/s
Délai de transport 43.5 S
maximum
Délai de transport 3.9 ]
minimum

(10.3)

(10.4)

Selon la revue de littérature effectuée, les délais de transport généralement rencontrés dans

les systemes frigorifiques sont de 1'ordre de cinq secondes. On observe que les délais de
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transport probables pour le test effectué sur le systeme actuel varient entre 3.9 et 43.5
secondes. Les délais évalués sont ainsi sensiblement supérieurs aux délais observables en
général et disponibles dans la littérature. Ces délais importants, résultants de la longueur
considérable de 1'évaporateur, sont susceptibles de contribuer a l'instabilité¢ d'opération du

systeme.

10.2.3  Délais de réaction de I'ensemble élément détendeur - évaporateur

Tel que défini précédemment, le délai de réaction de l'ensemble élément détendeur-
évaporateur est principalement di a trois contributions:

Le déplacement du point de transition mélange diphasique - vapeur.

La capacité thermique de la paroi du tube sur lequel est fix¢ le bulbe thermostatique.

L'élément détendeur lui-méme.

La principale contribution au délai de réaction de l'ensemble ¢lément détendeur- évaporateur
est considérée étre le déplacement du point de transition (mélange diphasique - vapeur).
Selon les résultats obtenus et en accord avec les résultats présentés dans la littérature, ce
temps est différent selon que le débit massique augmente ou diminue. Lorsque le débit
massique augmente (condition caractéristique d'une surchauffe trop importante), ce temps est
considéré étre le temps requis depuis l'ouverture de 1'élément détendeur pour que l'exces de
surchauffe soit réduit. La réduction de l'exce€s de surchauffe se réalise par 1'admission d'une
plus grande quantit¢ de réfrigérant liquide dans I'évaporateur. Pour la situation durant
laquelle le débit massique diminue (condition caractéristique d'un exceés de liquide a
'évaporateur et d'une surchauffe trop faible), ce temps est considéré étre le temps nécessaire

depuis la fermeture de 1'élément détendeur pour que 1'exces de liquide soit évaporé.

La différence entre les deux constantes de temps s'explique par les différents mécanismes
existants durant les évolutions. Durant une augmentation de l'apport en réfrigérant liquide,

les conditions sont:
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L'ouverture de I'¢lément détendeur occasionne une augmentation de la pression a
I'évaporateur contribuant a une condensation partielle de la vapeur.

Le réfrigérant est sous forme de vapeur surchauffée pour la quasi-totalité de 1'évaporateur. Le
réfrigérant liquide admis doit donc refroidir les parois de I'évaporateur ce qui occasionne une
masse thermique effective de 1'évaporateur importante et retarde le déplacement du point de
transition; phénoméne majoritairement convectif. Qui plus est, le délai de transport est
significatif puisque le réfrigérant de 1'évaporateur se trouvant précédemment sous forme de
vapeur surchauffée, le réfrigérant liquide admis doit parcourir la totalité¢ de la longueur de

I'évaporateur pour influencer la surchauffe a la sortie.

Durant une diminution de 1'apport en réfrigérant liquide, les conditions sont:

La fermeture de 1'élément détendeur occasionne une diminution de la pression a I'évaporateur
contribuant a I'évaporation d'une partie du réfrigérant liquide.

Le débit massique de réfrigérant est diminué (voire arrété) et la quasi-totalité de la longueur
de la tuyauterie de 1'évaporateur contient du réfrigérant liquide. L'énergie nécessaire pour
évaporer l'exces de réfrigérant liquide provient de la paroi du tube (et conséquemment du
sol); phénomeéne majoritairement diffusif. Dans cette situation, le délai de transport n'est pas
considéré puisque l'augmentation de la surchauffe a la sortie de 1'évaporateur est un
phénoméne local et que 1'élément détendeur est fermé. De plus, durant ce phénomeéne la
variation de température de la paroi de I'évaporateur est faible (voire nulle) et la masse
thermique effective de l'évaporateur s'en trouve ainsi réduite par comparaison avec le

phénomene précédent.

Les phénoménes physiques différents entre la situation de diminution et celle d'augmentation
de la surchauffe sont a l'origine des différences significatives entre les deux valeurs

résultantes de délai.

Les tableaux suivants présentent respectivement les délais de diminution et d'augmentation
de la surchauffe. Le moment d'ouverture de la valve (point de référence pour le délai de

diminution de surchauffe), est évalué au temps 514.8 minutes (Voir Figure 10.4). Quant au



256

moment de fermeture (point de référence pour le délai d'augmentation de surchauffe), il est
évalué au temps 518 minutes. L'évaluation de ces temps de référence est présentée en détail
plus loin. Pour le temps d'apparition de surchauffe, les données expérimentales des points
Tir1, Tiz2 et Tipz ne nous permettent pas de clairement déterminer le moment de transition.
En effet, durant cette évolution, il s'avere difficile de dissocier la contribution de diminution
de pression et de transfert énergétique sur le comportement d'évaporation du réfrigérant. Pour
I'ensemble élément détendeur - évaporateur, le temps de diminution de surchauffe est de 3.2

minutes et celui d'apparition de surchauffe est de 2.2 minutes.

Tableau 10.3 Evaluation du temps de diminution de surchauffe

Position du Début diminution Temps de
thermocouple surchauffe diminution de
(minutes) surchauffe
(minutes)
Ty / /
Tz 514.8 0.0
T 514.9 0.1
153 515.0 0.2
T4 515.5 0.7
Tivs 516.8 2.0
Ty 518.0 3.2

Tableau 10.4 Evaluation du temps d'apparition de surchauffe

Position du Début augmentation Temps de
thermocouple surchauffe I'augmentation
(minutes) de surchauffe
(minutes)
TIL / /
Tirs / /
T3 / /
Tivs 520.2 2.2
Tiys 520.2 2.2
Ty 520.3 2.3
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Variation temporelle des températures de la boucle #1
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Chaque boucle géothermique posséde un total de sept capteurs de températures et deux
capteurs de pressions. Pour évaluer I'évolution spatiale et temporelle de la surchauffe du
réfrigérant, les hypotheses suivantes sont posées:

e [a variation de pression le long de la boucle est considérée varier linéairement en
fonction de la pression mesurée a l'entrée (P;;) et a la sortie (P;y) de cet organe. Dans les
figures suivantes, le trait en pointillé représente cette variation de pression.

e La température de saturation le long de la boucle est évaluée en considérant la
température de saturation a la pression évaluée précédemment.

e La surchauffe locale est donc considérée étre la différence entre la température mesurée

et la température de saturation localement évaluée.

Les Figure 10.7 a Figure 10.19 présentent les variations temporelles de la surchauffe pour
chacune des localisations spatiales de température mesurée ainsi que la distribution spatiale
de température pour différents temps de fonctionnement caractéristique définis dans le
Tableau 10.3. On observe dans ces figures que 1'évaluation de la surchauffe pour les positions
spatiales intermédiaires (7;.;, T2, Tis3, Tivs, Tivs) n'est pas totalement adéquate. En effet,
nous rappelons que 1'évaluation de la surchauffe est basée sur une approximation de la
distribution spatiale linéaire de la pression le long de la boucle. Cette distribution de pression
n'est probablement pas représentative de la distribution de pression réelle dans 1'organe.
Toutefois, avec I'instrumentation actuelle du banc d'essai nous ne pouvons envisager d'autres
modeles simples plus représentatifs de variation de ce paramétre. De plus, par 1'observation
temporelle des paramétres mesurés, il y a raison de croire que la distribution spatiale de
pression varie continuellement en fonction des variations de débit massique de réfrigérant, de

déplacement du point de transition mélange diphasique - vapeur et autres.

Conséquemment, bien que I'évaluation de la pression la long de I'évaporateur ne soit pas
obtenue de fagon précise, I'approximation d'une variation linéaire permet tout de méme
I'observation du comportement qualitatif du déplacement du point de transition mélange
diphasique - vapeur, de la capacité thermique de la paroi du tube sur lequel est fixé le bulbe

thermostatique et de 1'élément détendeur.



259

Pour le test présenté, les résultats des Figure 10.4 a Figure 10.20 permettent de considérer

1'évolution temporelle suivante de I'ensemble élément détendeur - évaporateur:

514.8 min: L'élément détendeur commence a ouvrir.

o La surchauffe atteint 10 °C (équivalent a la surchauffe statique).

o La surchauffe évaluée pour tous les points (a I'exception de T;v) diminue.

o La pression a la sortie de 1'évaporateur (P;y) augmente comme conséquence a
l'ouverture de I'¢lément détendeur et 'admission de réfrigérant a haute pression.

518.0 min: L'élément détendeur commence a se fermer.

o La surchauffe diminue rapidement.

o Lapression en aval de I'élément détendeur diminue.

o Le taux de diminution de la pression au condenseur diminue.

519.0 min: L'élément détendeur est completement fermé.

o La pression au condenseur augmente.

o L'évaporateur se vide de son réfrigérant.
= La pression en amont de I'évaporateur baisse conséquemment.
= La pression en aval de I'évaporateur augmente causée par 1'évaporation de 1'exces

de réfrigérant liquide et observable par la surchauffe nulle.

520.3 min: L'élément détendeur demeure complétement fermé.

o La pression en amont de 1'évaporateur continu de baisser conséquemment.

o La pression en aval de 1'évaporateur diminue car l'excés de liquide est évaporé et
désormais le vidage de I'évaporateur contribue en une baisse de pression de ce
dernier.

521.0 min: L'élément détendeur s'ouvre a nouveau.

Selon le comportement présenté ci-haut, on remarque que le temps de cyclage de 1'élément

détendeur est de 6.2 minutes (372 secondes). Ce temps est considérablement supérieur aux

temps de cyclage généralement rapportés dans la littérature. Ces derniers sont de 'ordre de 5

a 120 secondes.

Certaines observations peuvent étre faites concernant les délais de réaction. A titre d'exemple

sur la Figure 10.15 on observe qu'a 514.8 minutes (ouverture de 1'élément détendeur), la
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surchauffe diminue. Cette diminution de surchauffe est causée par I'augmentation de pression
régnant dans I'évaporateur associée a l'ouverture de I'¢élément détendeur. Ainsi, une partie du
réfrigérant surchauffé se condense a la suite de cette augmentation de pression. Par la suite,
on remarque qu'a 515.5 minutes la température (7;y,) diminue significativement. Cette
diminution de température est également observable sur le taux de diminution de surchauffe
qui s'accentue conséquemment. La diminution de température du réfrigérant & ce moment est
considérée attribuable a la présence de réfrigérant liquide a cet endroit. Cette présence de
réfrigérant liquide représente le déplacement du point de transition mélange diphasique -
vapeur. Pour I'évaporateur en entier, le temps de déplacement du point de transition peut
s'évaluer en considérant le temps d'ouverture de 1'élément détendeur et le temps d'apparition
de réfrigérant liquide a la sortie de I'organe. Cette évaluation du temps de déplacement ne
considere toutefois pas le temps du délai de transport. Le temps de déplacement du point de

transition ainsi évalué est donc 518.0 min. - 514.8 min = 3.2 minutes (192 secondes).

Le délai de réaction du bulbe thermostatique de 1'élément détendeur peut étre approximé

selon les hypothéses suivantes:

e Le thermocouple mesurant la température au point 7y étant situé sur la tuyauterie et a
proximité du bulbe thermostatique, la lecture de température a cet endroit est supposée
valoir la température représentative du bulbe. La capacité thermique de la paroi du tube
n'est ainsi pas incluse mais celles de la paroi du bulbe et de son contenu le sont.

e Le thermocouple mesurant la température au point 7, étant situé sur la tuyauterie et a
proximité du bulbe thermostatique, la lecture de température a cet endroit est supposée
valoir la température représentative du bulbe. La capacité thermique de la paroi du tube
n'est ainsi pas incluse mais celles de la paroi du bulbe et de son contenu le sont.

e Le délai du bulbe est déduit en mesurant le délai entre I'apparition de réfrigérant liquide a
l'endroit ou est situé le bulbe et la diminution de pression en aval de 1'élément détendeur;

signe du début de la fermeture de 1'élément détendeur.

Selon ces hypothéses et les observations réalisées, le temps de réaction du bulbe

thermostatique est considéré valoir 518.2 min. - 517.9 min. = 0.3 minutes (18 secondes).
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Le délai de réaction de la paroi du tube peut étre approximé en posant les hypothéses

suivantes:

e Le thermocouple mesurant la température au point 7,y est situé sur la surface de la
tuyauterie et accuse ainsi un délai par rapport a la prise de pression a la méme position
(Prv).

e Le délai de réaction de la paroi est déduit en mesurant le délai entre 'appariation de
présence de réfrigérant liquide dans la tuyauterie par lecture de pression et l'appariation

de présence de réfrigérant liquide dans la tuyauterie par lecture de température.

Selon ces hypothéses et les observations réalisées, le temps de réaction de la paroi du tube est

considéré valoir 517.9 min. - 517.8 min. = 0.1 minutes (6 secondes).

L'évaluation des différents délais présentés s'avére approximative ¢&tant donné
l'instrumentation, le pas de temps d'enregistrement des données et les hypotheses posées. Les
résultats sont néanmoins intéressants pour l'analyse qualitative de l'importance de chacun des

délais sur le délai de réaction total de 1'ensemble élément détendeur - évaporateur.

En résumé, les différents délais de réaction sont les suivants:

e Le délai de réaction du bulbe thermostatique =0.3 min.
e Le délai de réaction de la paroi du tube = 0.1 min.
e Délai de diminution de surchauffe = 3.2 min.
e D¢élai d'apparition de surchauffe = 2.2 min.

On remarque que les délais associés au déplacement du point de transition sont les

principales contributions au délai de réaction de I'ensemble ¢lément détendeur - évaporateur.



262

800

~ o~
= =
= =5
=t =2
St S’
3 b
R e} =9
= =
= g
7 2
& o
E= B
= ==
400 1 L ' 1 L 200
512 a14 518 518 520 522 524
Temps (minutes)
Figure 10.5  Evolution des pressions en amont
et en aval de 1'évaporateur
20 T T T T 1800
%) =
O £
e =
& «
‘E 0 1600 ﬂ;
£ 2
=) w
= g
i &
1400

0 i i i i i
512 a14 518 518 520 522 524
Temps (minutes)

Figure 10.6  Evolution de la surchauffe a I'évaporateur
et de la pression en amont du condenseur




Température ('C)

a14 518 518 520 522 524
Temps (minutes)

Figure 10.7 Evolution de la surchauffe pour Ty

Température ("C)

10 20 30 AIEI S‘EI E‘D 70 80 80 1 EID
Pasition (m)

Figure 10.8  Distribution de température
de la boucle #1 au temps 514.8 minutes

263



264

Température ("'C)

B 1 I I i i
5812 a14 518 518 520 522 524

Temps (minutes)

Figure 10.9  Evolution de la surchauffe pour Ty |

Température ("C)

-20

u} 10 20 30 AIEI S‘EI E‘D 70 80 80 1 EID
Pasition (m)
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Figure 10.16 Distribution de température
de la boucle #1 au temps 516.8 minutes
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10.3 Résumé

Ce chapitre a été consacré a l'analyse expérimentale du comportement en pompage de
I'ensemble élément détendeur - évaporateur. Dans un premier temps, les résultats des tests
visant a atténuer ou ¢liminer le comportement en pompage ont été présentés. Ces tests, pour
lesquels la vis de surchauffe statique de 1'élément détendeur était ajustée afin d'éliminer le

pompage, se sont avérés infructueux. Le comportement en pompage étant toujours présent.

Par la suite, nous avons présentés 1'analyse comportementale par mesures expérimentales de
phénomeéne de pompage. L'analyse de la distribution temporelle et spatiale des
caractéristiques d'opération de I'évaporateur a été réalisée. Cette analyse a permis d'évaluer
les différents délais de réaction de I'ensemble ¢lément détendeur - évaporateur. La résultante
totale de ces délais est globalement élevée comparativement aux résultats disponibles dans la

littérature.



CHAPITRE 11

ANALYSE DE L'ENSEMBLE ELEMENT DETENDEUR - EVAPORATEUR
CONSTITUE DE BOUCLES EN PARALLELE EN MODE CHAUFFAGE

Comme noté dans la revue de littérature, la distribution de la masse de réfrigérant dans les
boucles géothermiques en parallele peut étre non-uniforme et contribuer a diminuer les
performances thermodynamiques des systemes en plus de contribution a leur instabilité

opérationnelle.

Le systeme actuel étant constitué¢ de trois boucles géothermiques en parallele, une situation
de distribution non uniforme est susceptible de se produire. Afin de mieux cerner la
problématique de distribution de réfrigérant dans les puits, les tests suivants sont effectués:
e Tests utilisant une combinaison de deux boucles activées.

o Tests avec les boucles #1 et #2 activées.

o Tests avec les boucles #1 et #3 activées.

o Tests avec les boucles #2 et #3 activées.

e Tests utilisant les trois boucles activées.

Les résultats expérimentaux obtenus permettent d'analyser le comportement de distribution

de réfrigérant dans les boucles géothermiques.

11.1 Méthodologie expérimentale

Des tests expérimentaux visant a investiguer le phénomene de distribution non uniforme de
réfrigérant dans des boucles en parallele ont été réalisés sur le banc d'essai. Ces tests ont été
effectués en utilisant soit une combinaison de deux boucles activées, soit trois boucles
activées. Lors de la réalisation des tests expérimentaux, le seul parametre modifiable était la
force de tension du ressort de la surchauffe statique de 1'élément détendeur. Comme défini

par le manufacturier de I'élément détendeur, chaque tour complet de la vis d'ajustement du
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ressort de surchauffe statique de 1'élément détendeur correspond a une variation d'environ

2.5°C de surchauffe statique.

La méthodologie pour la réalisation des tests utilisant une combinaison de deux boucles
géothermiques consiste initialement a isoler la boucle non activée a I'aide de valve d'isolation en
amont et en aval de cette boucle. Par la suite, le systéme est démarré et mis en fonction de
facon continue. Pour les tests expérimentaux utilisant deux boucles géothermiques activées,
aucune modification n'a été réalisée durant I'opération du systéme; 1'objectif étant d'observer
le phénomene de distribution de réfrigérant dans les circuits paralléles. Les détails des
conditions de test et des intervalles de tests pour les analyses sont présentés en Annexe

(Annexe IX a XI).

La méthodologie pour la réalisation des tests utilisant les trois boucles géothermiques, tel que
prescrit par le manufacturier, consiste initialement a démarrer le systéme selon sa configuration
d'usine et le laisser en fonction de fagon continue. Par la suite, une fois le régime quasi
permanent atteint, si des conditions de distribution de réfrigérant non-uniforme sont observées,
des ajustements sur les vis de surchauffe statique des ¢léments détendeurs sont effectués. Ces

ajustements visent a améliorer la distribution de réfrigérant dans les circuits parallele.

11.2 Résultats de I'évaporateur constitué¢ de deux boucles en paralléle

Les résultats des tests effectués ainsi que I'analyse du comportement selon les parameétres
visés sont présentés dans les sections suivantes pour les combinaisons de boucles suivantes:

e Boucles #1 et #2 activées.

e Boucles #1 et #3 activées.

e Boucles #2 et #3 activées.

e Boucles #1, #2 et #3 activées.
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11.2.1 Boucles #1 et #2 activées

Plusieurs tests ont été effectués selon la méthodologie décrite précédemment en utilisant les
boucles #1 et #2 activées. La Figure 11.1 présente la configuration de l'ensemble élément

détendeur - évaporateur analysé¢ ainsi que les différents parametres mesurés pour 1'analyse.

Egalisation externe Bulbe
thermostatique
Boucle #1

8 7
eI o)
Provenant du @ @
condenseur @ a

—» )

Vers le

compresseur
J Bougle? #2 ” L/j
@ Evaporateur @

Elément
détendeur

Figure 11.1  Schématisation de la configuration élément détendeur - évaporateur
pour les tests utilisant les boucles #1 et #2 activées

Pour réaliser l'analyse ¢énergétique et comportementale du systeme, les résultats

expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés:

e Obtention de cinq cycles d'opération pour chacune des deux boucles géothermiques lors
d'un fonctionnement en régime considéré quasi permanent:

o Minute 35 a minute 90.

L'analyse de la Figure 11.2 permet de déterminer que le temps de cyclage moyen pour la boucle
#1 est d'environ 6.5 minutes et celui de la boucle #2 d'environ 8.2 minutes. Les résultats
présentés dans cette figure démontrent que les constantes de temps et le comportement
dynamique des boucles #1 et #2 sont différents. Ces différences résultent en des oscillations
temporelles significatives des conditions d'opération et pénalisent la stabilité opérationnelle du
systeme. En effet, on observe pour les deux boucles des conditions de pompage indésirables

ainsi de que fortes oscillations de débit massique de réfrigérant.
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Figure 11.2  Evolution du débit massique de réfrigérant
et des pressions P et Py

11.2.2 Boucles #1 et #3 activées

Plusieurs tests ont été effectués selon la méthodologie décrite précédemment en utilisant les
boucles #1 et #3 activées. La Figure 11.3 présente la configuration de l'ensemble élément

détendeur - évaporateur analysé ainsi que les différents parameétres mesurés pour l'analyse.



Tableau 11.1 Résultats: Mode chauffage continu

(boucle #1 et #2 activée)

Paramétres mesurés Valeur Unités
Py 344 kPa
P, 1565 kPa
Ps3 1490 kPa
Py 674 kPa
Pai 599 kPa
Py 347 kPa
Pav 345 kPa
Tcomp,in -10.6 °C
Tcomp,out 77.8 °C
Teond,in 68.3 °C
Tcond,out 35.5 °C
m 10.4 °C
T 6.8 °C
Tiv -2.9 °C
Tov 1.0 °C
Txv,out 31.0 °C
Myef évalué 0.0358 kg/s
Teau,in 33.9 °C
Teau,out 37.9 °C
Megy 0.473 kg/s
Paramétres évalués Valeur Unités
Tcondensation, in 41.0 °C
Tcondensation,out 39.0 °C
Tévaporation,/'nl 9.8 °C
Tévaporation,inz 6.0 °C
Tévaporation,out -10.7 °C
Surchauffe, bouclel 7.8 °C
Surchauffe, poucies 11.7 °C
APrefcond 75.2 kPa
APrgfsoll 327 kPa
APrefsolZ 254 kPa
Paramétres Calculés Valeur Unités
Geau_cond 7814 W
qref,sol 6762 W
q'ref,so/ 113 W/m
Puissance,.s 1926 W
Puissance 2988 W
Pertes Totales 770 w
COP 2.69 /
COPrermo 4.05 /
COPig¢al 4.92 /
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Figure 11.3  Schématisation de la configuration élément détendeur - évaporateur
pour les tests utilisant les boucles #1 et #3 activées

Pour réaliser l'analyse ¢énergétique et comportementale du systeme, les résultats

expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés:

e Obtention de cing cycles d'opération pour chacune des deux boucles géothermiques lors
d'un fonctionnement en régime considéré quasi permanent:

o Minute 150 a minute 200.

L'analyse de la Figure 11.4 permet de déterminer que le temps de cyclage moyen pour la boucle
#1 et la boucle #3 est d'environ 6.5 minutes. Les résultats présentés dans cette figure démontrent
que les constantes de temps et le comportement dynamique des boucles #1 et #3 sont similaires.
Toutefois des conditions de pompage indésirables ainsi de que fortes oscillations de débit
massique de réfrigérant sont observées et ces oscillations temporelles significatives pénalisent la

stabilité opérationnelle du systeme.



Tableau 11.2 Résultats: Mode chauffage continu

(boucle #1 et #3 activée)

Parameétres mesurés Valeur Unités
Py 343 kPa
P; 1531 kPa
Ps3 1454 kPa
Py 639 kPa
P3y 652 kPa
Py 345 kPa
Psy 333 kPa
7—comp,in -108 °C
Tcomp,out 74.1 °C
Tcond,in 65.8 °C
Tcond,out 36.7 °C
Tu 8.6 °C
T 9.5 °C
Ty -3.0 °C
LEY; -9 °C
Txv,out 34.3 °C
Mref,évalué 0.0361 kg/s
Teau,in 33.6 °C
Teau,aut 37.5 °C
Meqy 0.473 kg/s
Parametres évalués Valeur Unités
Tcondensation, in 40.0 °C
7-condc».’nsal‘ion,out‘ 38.0 °C
Tévaporation,inl 8.0 °C
Tévaporatian,in3 8.7 °C
Tévaporat/'on,aut -10.8 °C
Surchauffe, bouclel 7.8 °C
Surchauffe, boucle3 9.9 °C
APref cond 77.5 kPa
APrefsoIl 294 kPa
AP et soi3 319 kPa
Paramétres Calculés Valeur Unités
Geau_cond 7629 W
Qref.sol 6507 W
q’ref,sol 109 W/m
Puissance,s 1816 wW
Puissance 2879 W
Pertes Totales 646 w
COP 2.65 /
COPthermo 4.20 /
COPjgeal 5.0 /
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Figure 11.4  Evolution du débit massique de réfrigérant
et des pressions P et P3p

11.2.3 Boucles #2 et #3 activées

Plusieurs tests ont été effectués selon la méthodologie décrite précédemment en utilisant les
boucles #2 et #3 activées. La Figure 11.5 présente la configuration de l'ensemble élément

détendeur - évaporateur analysé ainsi que les différents parameétres mesurés pour l'analyse.

Pour réaliser l'analyse énergétique et comportementale du systeme, les résultats

expérimentaux des périodes de temps suivantes sont utilisés:

e Obtention de cinq cycles d'opération pour chacune des deux boucles géothermiques lors
d'un fonctionnement en régime considéré quasi permanent:

o Minute 300 a minute 360.
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Figure 11.5  Schématisation de la configuration ¢lément détendeur - évaporateur
pour les tests utilisant les boucles #2 et #3 activées

L'analyse de la Figure 11.6 permet de déterminer que le temps de cyclage moyen pour la boucle
#2 est d'environ 8.5 minutes et celui de la boucle #3 est d'environ 8.6 minutes. Les résultats
présentés dans cette figure démontrent que les constantes de temps et le comportement
dynamique des boucles #2 et #3 sont différents. Ces différences résultent en des oscillations
temporelles significatives des conditions d'opération et pénalisent la stabilité opérationnelle du
systeme. En effet, on observe pour les deux boucles des conditions de pompage indésirables

ainsi de que fortes oscillations de débit massique de réfrigérant.
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Tableau 11.3 Résultats: Mode chauffage continu

(boucle #2 et #3 activée)

Parameétres mesurés Valeur Unités
Py 329 kPa
P; 1514 kPa
Ps3 1442 kPa
Pt 587 kPa
P3y 615 kPa
Pav 330 kPa
Psy 319 kPa
7—comp,in '119 °C
Tcomp,out 75.9 °C
Tcond,in 66.0 °C
Tcond,out 35.4 °C
Ta 6.2 °C
Ts 7.7 °C
Tov -0.4 °C
LEY; -3.1 °C
Txv,out 32.0 °C
Mref,évalué 0.0338 kg/s
Teau,in 33.2 °C
Teau,out 36.9 °C
Meqy 0.473 kg/s
Parameétres évalués Valeur Unités
Teondensation,in 39.6 °C
Tcondensation,out 37.6 °C
Tévaporatian, in2 5.3 °C
7—c—."vaporat‘ion,in3 6.8 °C
Tévuporution,out -11.9 °C
SurChauffe/bouclez 11.5 °C
SurChauffe/boude3 8.9 °C
Aprefcond 71.8 kPa
APrefsoll 257 kPa
APref 013 296 kPa
Paramétres Calculés Valeur Unités
Geau_cond 7430 W
qref,sol 6406 W
q'ref,so/ 107 W/m
Puissance,.f 1825 W
Puissance 2826 W
Pertes Totales 566 w
COP 2.62 /
COPrermo 4.07 /
COPig¢al 4.93 /
COP cyrnot 6.07 /
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Figure 11.6  Evolution du débit massique de réfrigérant
et des pressions Py et P35

11.3 Analyse des résultats de 1I'évaporateur constitué de deux boucles en paralléle

Cette section porte sur l'analyse des résultats de 1'évaporateur constitué de deux boucles en
parallele de la section précédente. L'objectif est de comparer et analyser les performances et
le comportement qualitatif de I'évaporateur constitu¢ de différentes combinaisons de paires

de boucles en parall¢le.

Le comportement dynamique d'un ensemble ¢lément détendeur - évaporateur est dépendant
et directement reli¢ au comportement dynamique de chacune des composantes du circuit
frigorifique. Nous avons présenté dans la section 9.2.2.1 le comportement dynamique d'un
ensemble ¢élément détendeur-évaporateur constitué d'une seule boucle géothermique. La
présente section vise a réaliser I'analyse comportementale d'un ensemble ¢lément détendeur-
évaporateur constitué¢ de deux boucles géothermique en parallele. Chaque boucle posséde son
propre €¢lément détendeur thermostatique. L'analyse de ce comportement est complexifiée par

le fait que le phénomene a analyser fait intervenir des variations temporelles et spatiales de
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plusieurs parameétres en plus de faire intervenir le phénomene complexe de distribution de
masse dans des circuits frigorifiques en paralléle avec phénoméne de changement de phase.

Nous rappelons que le débit massique de réfrigérant mesuré lors des essais est celui a la
sortie du compresseur. Les analyses précédentes nous ont permis de constater que le débit
massique de réfrigérant est continuellement variable temporellement et spatialement. Ce
phénoméne complexifie d'autant plus l'analyse présente puisque la distribution de réfrigérant

dans les boucles n'est pas mesurée.

L'objectif général du manufacturier du systéme concernant les boucles en parall¢le contrdlées
par des ¢éléments détendeurs dédiés est d'obtenir une distribution uniforme de débit de
réfrigérant dans chacune des boucles. L'obtention de cette distribution uniforme n'est, a

priori, pas aisée de par la nature complexe de I'écoulement et du circuit frigorifique.

Considérant un systéme général de circuits en paralléle pour lequel les conditions d'opération
sont en régime permanent, la distribution des débits massiques dans les circuits s'effectue de
fagon a ce que la chute de pression dans chaque branche du circuit soit identique a celle des
autres branches. Considérant des collecteurs d'admission et de retour communs pour les
circuits, les chutes de pression dans chacune des branches sont ainsi identiques. Pour un
circuit hydronique dans lequel circule un fluide incompressible ne subissant pas de transfert
de chaleur, 1'équilibrage des circuits en parallele peut se réaliser de fagon relativement simple
en ajustant les valves d'équilibrage de chaque circuit. En effet, considérant un débit total
constant (imposé par une pompe par exemple), I'ajustement des valves d'équilibrage permet
d'obtenir le débit voulu (dans les limites de conception) dans chacune des branches du circuit.
Ce débit peut étre identique pour chacune des branches ou non en fonction des besoins de
conception. Cet équilibrage unique demeure habituellement stable pour les besoins de

fonctionnement du systéme.

Le principe d'équilibrage d'un circuit constitué¢ de branches en paralléle dans lesquelles un
écoulement diphasique transitoire avec transfert de chaleur se produit est complexifié. Afin

de réaliser un certain équilibrage dynamique, des ¢léments détendeurs a rétroaction comme
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les valves de détente thermostatiques sont régulierement employés. La stratégie de contrdle
et de positionnement de ces éléments détendeurs est propre a chaque utilisation et selon le
choix du concepteur. Pour le systeme actuel, rappelons que les collecteurs d'admission et de
retour sont communs a chacune des boucles et que chaque boucle possede une valve
d'expansion thermostatique dédiée. Ces valves d'expansion offrent une régulation dynamique
du débit dans chacune des boucles par le controle de la surchauffe a la sortie de chaque

boucle.

Il est a noter que le collecteur d'admission des branches en parall¢le constitue une source
probable de distribution non uniforme de réfrigérant. La figure suivante présente le collecteur
d'admission du systéme ¢tudi¢ dans la présente thése. De fagon générale, les systémes
composés de circuits en parallé¢le utilisent un collecteur d'admission conique afin de favoriser
une distribution uniforme de réfrigérant. Pour le collecteur actuel, on note que les distances
entre I'admission commune et l'entrée de chacune des valves d'expansion sont différentes. De
cette conception peuvent résulter des phénomenes complexes de distribution dynamique non
uniforme, particulierement lorsque 1'état du réfrigérant est diphasique. Tel qu'il a été présenté
précédemment, I'état du réfrigérant a la sortie du condenseur (donc a l'entrée du collecteur
d'admission) peut étre un mélange diphasique lors du fonctionnement dynamique du systéme.

Les phénomeénes suivants sont alors susceptibles de se produire:

e Si I'écoulement diphasique a une vitesse relativement élevée, la phase liquide peut étre
entrainée par I'écoulement et ainsi se diriger vers la boucle active la plus ¢€loignée de
l'entrée commune. Ainsi, la boucle le plus prés du collecteur d'admission regoit
essentiellement du réfrigérant vapeur et celle la plus ¢éloignée, du réfrigérant liquide.

e Si l'écoulement diphasique a une vitesse relativement faible, la quantité¢ de mouvement de
I'écoulement peut étre insuffisante pour entrainer le réfrigérant liquide. Ainsi, la boucle le
plus pres du collecteur d'admission recoit essentiellement du réfrigérant liquide et celle-la
plus éloignée, du réfrigérant vapeur.

e Les forces gravitationnelles peuvent €galement contribuer a la séparation des phases

liquide et vapeur et contribuer a la distribution non uniforme.



284

Les phénoménes énumérés ci-haut, couplés avec les phénomenes dynamiques de pompage
des éléments détendeurs et le fonctionnement dynamique du systéme complet complexifient
'analyse de la distribution non uniforme dans les boucles en paralléle. Nous rappelons que

l'objectif est de comparer et de qualifier les comportements de paires de boucles en parallele.

Le Tableau 11.4 présente les principaux résultats obtenus lors des tests sur les paires de
boucles. Nous observons que les performances thermodynamiques de chaque test sont
comparables. De plus, les paramétres d'opération du systeme (P;, P Myefevae) sont
¢galement similaires d'un test a l'autre. Les différences principales résident au niveau des

conditions d'opération et du comportement dynamique de chacune des paires de boucles.

Bien que le banc d'essai actuel ne possede pas l'instrumentation nécessaire pour mesurer le
débit de réfrigérant dans chaque boucle, I'analyse de certains résultats permet tout de méme

d'observer les situations de distribution non uniforme dans les boucles en paralléle.

11.3.1  Analyse du comportement dynamique des boucles #1 et #2 activées

Pour le test effectué avec les boucles #1 et #2 on note que la différence de pression dans la
boucle #2 est sensiblement inférieure a celle de la boucle #1. Le temps de cyclage de la
boucle #2 est également supérieur a celui de la boucle #1. Sachant que la chute de pression
dans une boucle est fonction du débit massique, il est raisonnable de considérer que le débit

massique dans la boucle #2 est inférieur a celui de la boucle #1.

Les résultats obtenus sur le banc d'essai actuel ne nous permettent pas d'évaluer la
dégradation des performances reliée a une distribution non uniforme de réfrigérant. En effet,
pour tous les tests effectués, le systeme a fonctionné avec des conditions dynamiques de
distribution non uniforme. L'obtention de résultats avec distribution uniforme n'a ainsi pas été
réalisée. Il est toutefois possible d'observer les instabilités opérationnelles résultant de cette

situation.
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Tableau 11.4 Comparaison des résultats des paires de boucles en parall¢le:
Mode chauffage continu

Parameétres mesurés Boucles Boucles Boucles Unités
#let#2 #let#3 #2et#3
P, 344 343 329 kPa
P, 1565 1531 1514 kPa
Mref évalué 0.0358 0.0361 0.0338 kg/s
Teau,in 33.9 33.6 33.2 °C
Teau,out 37.9 37.5 36.9 °C
Meqy 0.473 0.473 0.473 kg/s
Parameétres évalués Valeur Valeur Valeur Unités
APt con 75.2 77.5 71.8 kPa
APt coit 327 294 / kPa
AP et soz 254 / 257 kPa
AP ef 5013 / 319 296 kPa
Parameétres Calculés Valeur Valeur Valeur Unités
Geau_cond 7814 7629 7430 W
qref,sol 6762 6507 6406 W
q'refs0l 113 109 107 W/m
Puissance,s 1926 1816 1825 W
Puissance 2988 2879 2826 W
CcopP 2.69 2.65 2.62 /
COPypermo 4.05 4.20 4.07 /
COP;gsal 4.92 5.00 4.93 /
COPcurnot 6.10 6.15 6.07 /
Temps cyclage Boucle #1 6.5 6.5 / min
Temps cyclage Boucle #2 8.2 / 8.5 min
Temps cyclage Boucle #3 / 6.5 8.6 min
11.3.1.1 Oscillation des performances

L'alternance en alimentation des deux boucles, associée a leur comportement en pompage
résulte en une oscillation de la surchauffe dans le collecteur de retour (Surchy.,). Cette
oscillation de surchauffe pourrait éventuellement causer un apport de réfrigérant liquide au

compresseur (Figure 11.16).

Les Figure 11.8 et Figure 11.9 présente les variations temporelles d'opération de 1'échangeur

réfrigérant-eau. Ces fortes oscillations peuvent aboutir en des conditions d'inconfort au
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niveau des équipements desservis par le systéme. En effet, la charge thermique et la

température de I'eau de sortie fluctuent considérablement.
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Figure 11.7  Evolution des surchauffes
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Figure 11.8  Graphique des températures de I'eau
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11.3.1.2 Distribution de température dans les boucles

La distribution temporelle des températures de la boucle#1 est présentée sur la Figure 11.10.
Nous rappelons que les résultats présentés représentent la moyenne de chaque point de
mesure par intervalle de 15 minutes; lors du fonctionnement, nous observons une variation
continuellement des valeurs des températures. Pour cette boucle, nous observons que la
température diminue dans le sens de 1'écoulement. Ceci signifie que le réfrigérant se trouve
majoritairement a I'é¢tat de mélange diphasique et que la chute de température est associée a
la chute de pression le long de 1'écoulement. Le comportement est aussi observable sur la
Figure 11.12. Nous notons que ce test, Boucles #I et #2, a ét¢ réalisé pour des conditions de
sol au niveau des puits géothermiques considérés comme étant thermiquement non

perturbés. Ce test a débuté apres un temps de repos du systéme de plusieurs jours.

La distribution temporelle des températures de la boucle#2 est présentée sur la Figure 11.11.

Pour la boucle #2, nous observons un comportement différent de celui de la boucle #1. En
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effet, nous remarquons (voir Figure 11.13) que contrairement au comportement de la boucle
#1, les températures de la boucle #2 ne diminuent pas systématiquement dans le sens de
'écoulement. Ceci permet de considérer que I'écoulement de la boucle #2 se produit avec un
point de transition mélange diphasique-vapeur a méme le puits et sur un temps

proportionnellement important durant un cycle de fonctionnement.

Sur la Figure 11.14 et la Figure 11.15 nous observons que le déplacement du point de
transition s'effectue plus rapidement pour la boucle #1 que pour la boucle #2. En effet, a la
suite de l'ouverture de la valve de détente, I'apparition de réfrigérant liquide au fond de la
boucle (observable par une diminution rapide de la température mesurée) se produit en
environ 0.5 minute pour la boucle #1 et en environ 2.5 minutes pour la boucle #2.
Considérant que le transfert de chaleur a la surface extérieure des boucles géothermiques est
purement diffusif, les causes probables d'une différence de temps de déplacement du point de
transition peuvent étre, sans s'y limiter:

e Différence de débit massique dans les boucles. En effet, toutes autres conditions étant
identiques, un débit massique plus faible entralne une augmentation du temps de
déplacement du point de transition.

e Différence de condition d'échange thermique avec le puits géothermique selon la boucle.
En effet, toutes autres conditions étant identiques, des conditions d'échanges thermiques
plus favorables, entrainent une augmentation du temps de déplacement du point de

transition.

Pour le systeme actuel, selon les résultats d'autres tests préalablement effectués et les
résultats actuels, nous considérons comme étant probable la différence de débit massique de
réfrigérant dans les deux boucles. En effet, la boucle #2, lorsqu'utilisée seule, est
problématique (voir section 9.3). De plus, pour le test actuel, la perte de charge de la boucle
#2 (254 kPa) est significativement plus faible que celle pour la boucle #1 (327 kPa). Sachant
que le débit massique de réfrigérant est proportionnel a la différence de pression de la boucle,

nous constations que le débit de la boucle #2 est plus faible que celui de la boucle #1.
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Pour les tests effectués, ayant des temps de fonctionnement courts, la distribution non
uniforme de réfrigérant ne semble pas pénaliser de facon significative les performances.
Toutefois, lors d'une utilisation soutenue ou continuelle, il est a noter que cette situation peut
entrainer un déséquilibre significatif d'extraction de chaleur et conséquemment d'abaissement
de température par rapport a une situation avec distribution uniforme. La longueur de puits

effective en opération du systéme est ainsi réduite par rapport a la situation de conception.

Tempeérature ('C)

] 20 40 B‘D BID 100 120 140
Temps (minutes)

Figure 11.10 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #1
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Figure 11.11 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2
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Figure 11.12 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #1
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Figure 11.13 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #2

ouverture fermeture T
T

Température ('C)

Temps (minutes)
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Figure 11.15 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2

11.3.2 Analyse du comportement dynamique des boucles #1 et #3 activées

Pour le test effectué avec les boucles #1 et #3 on note que la différence de pression dans les
deux boucles est semblable (respectivement 294 et 319 kPa). Sachant que la chute de
pression dans une boucle est fonction du débit massique, il est raisonnable de considérer que
le débit massique dans les deux boucles est semblable. Le temps de cyclage des deux boucles
est également semblable. L'analyse de la Figure 11.4 permet tout de méme de constater que

les phénomenes de pompage sont présents au niveau des deux boucles et que la distribution

de réfrigérant alterne de la boucle #1 a la boucle #3.

Les résultats obtenus sur le banc d'essai actuel ne nous permettent pas d'évaluer la
dégradation des performances reliée a une distribution non uniforme de réfrigérant. En effet,
pour tous les tests effectués, le systeme a fonctionné avec des conditions dynamiques de

distribution non uniforme. L'obtention de résultats avec distribution uniforme n'a ainsi pas été
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réalisée. Il est toutefois possible d'observer les instabilités opérationnelles résultant de cette

situation.

11.3.2.1 Oscillation des performances

L'alternance en alimentation des deux boucles, associée a leur comportement en pompage
résulte en une oscillation de la surchauffe dans le collecteur de retour (Surchy.,). Cette

oscillation de surchauffe pourrait éventuellement causer un apport de réfrigérant liquide au

compresseur (Figure 11.16).

Les Figure 11.17 et Figure 11.18 présente les variations temporelles d'opération de
I'échangeur réfrigérant-eau. Ces fortes oscillations peuvent aboutir en des conditions
d'inconfort au niveau des équipements desservis par le systéme. En effet, la charge thermique

et la température de 1'eau de sortie fluctuent considérablement.
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Figure 11.16 Evolution des surchauffes
Surch;, Surch; et Surchya,
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11.3.2.2 Distribution de température des boucles

La distribution temporelle des températures de la boucle#1 est présentée sur la Figure 11.19.
Nous rappelons que les résultats présentés représentent la moyenne de chaque point de
mesure par intervalle de 15 minutes; lors du fonctionnement, nous observons une variation
continuellement des valeurs des températures. Pour cette boucle, nous observons que la
température diminue dans le sens de 1'écoulement. Ceci signifie que le réfrigérant se trouve
majoritairement a 1'état de mélange diphasique et que la chute de température est associée a
la chute de pression le long de 1'écoulement. Le comportement est aussi observable sur la
Figure 11.21. Nous notons que ce test, Boucles #1 et #3, a été réalisé a la suite du test
Boucles #1 et #2. Ainsi, lors du début du présent test, le puits de la boucle #1 avait
préalablement subi une absorption de chaleur alors que le puits #3 pouvait étre considéré

comme thermiquement non perturbé.

La distribution temporelle des températures de la boucle#3 est présentée sur la Figure 11.20
et la Figure 11.13. Pour la boucle #3, nous observons un comportement différent de celui de
la boucle #1. En effet, au début du test, nous observons que la boucle #3 fonctionne avec un
point de transition au début du puits. Cette situation s'explique que la boucle #3 étant
initialement non perturbée, offre des conditions de transferts thermiques potentiellement plus
favorables que celles de la boucle #1 et I'évaporation compléte du réfrigérant est ainsi
possible sur une courte distance parcourue le long de la boucle. Le comportement de la
boucle #3 s'approche de celui de la boucle #1 au fur et a mesure de I'avancement temporel de

'essai.
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11.3.3  Analyse du comportement dynamique des boucles #2 et #3 activées

Pour le test effectué avec les boucles #2 et #3, on note que la différence de pression dans la
boucle #2 est sensiblement inférieure a celle de la boucle #3. Le temps de cyclage de la
boucle #2 est également supérieur a celui de la boucle #1. Sachant que la chute de pression
dans une boucle est fonction du débit massique, il est raisonnable de considérer que le débit
massique dans la boucle #2 est inférieur a celui de la boucle #3. Le temps de cyclage des
deux boucles est toutefois semblable. L'analyse de la Figure 11.23Figure 11.4 permet de
constater que les phénomeénes de pompage sont présents au niveau des deux boucles et

l'alternance d'ouverture et de fermeture des deux boucles n'est pas constante.

Les résultats obtenus sur le banc d'essai actuel ne nous permettent pas d'évaluer la
dégradation des performances reliée a une distribution non uniforme de réfrigérant. En effet,
pour tous les tests effectués, le systeme a fonctionné avec des conditions dynamiques de
distribution non uniforme. L'obtention de résultats avec distribution uniforme n'a ainsi pas été
réalisée. Il est toutefois possible d'observer les instabilités opérationnelles résultant de cette

situation.



299

5 : : : : : —Surch,

_Surchs

———Surch
man

20

m

o

Surchauffe ('C)

i | i i i | ] i
%DD 305 310 315 320 325 330 335 340 345 350
Temps (minutes)

Figure 11.23 Evolution des surchauffes
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11.3.3.1 Oscillation des performances

L'alternance en alimentation des deux boucles, associée a leur comportement en pompage
résulte en une oscillation de la surchauffe dans le collecteur de retour (Surchy.,). Cette
oscillation de surchauffe pourrait éventuellement causer un apport de réfrigérant liquide au

compresseur (Figure 11.23).

Les Figure 11.24 et Figure 11.25 présente les variations temporelles d'opération de
'échangeur réfrigérant-eau. Ces fortes oscillations peuvent se solder en des conditions
d'inconfort au niveau des équipements desservis par le systeme. En effet, la charge thermique

et la température de 1'eau de sortie fluctuent considérablement.
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11.3.3.2 Distribution de température des boucles

La distribution temporelle des températures de la boucle#2 est présentée sur la Figure 11.26
et la Figure 11.28. Nous rappelons que les résultats présentés représentent la moyenne de
chaque point de mesure par intervalle de 15 minutes; lors du fonctionnement, nous observons
une variation continuellement des valeurs des températures. Pour cette boucle, nous
observons comportement similaire a celui obtenu pour le test utilisant la boucle #1 et #2. . En
effet, nous remarquons (voir Figure 11.28) que contrairement au comportement de la boucle
#3, les températures de la boucle #2 ne diminuent pas systématiquement dans le sens de
I'écoulement. Ceci permet de considérer que I'écoulement de la boucle #2 se produit avec un
point de transition mélange diphasique-vapeur a méme le puits et sur un temps

proportionnellement important durant un cycle de fonctionnement.

L'hypothése posée lors de l'analyse de test utilisant les boucles #1 et #2 concernant le faible

débit au niveau de la boucle #2 est également retenue pour ce test.

Nous notons que ce test, Boucles #2 et #3, a été réalisé a la suite du test Boucles #1 et #3.
Ainsi, lors du début du présent test, le puits de la boucle #3 avait préalablement subi une
absorption de chaleur alors que le puits #2 avait subi un moment de repos d'environ 180

minutes,

La distribution temporelle des températures de la boucle#3 est présentée sur la Figure 11.27
et la Figure 11.29. Pour la boucle #3, nous observons un comportement différent de celui de
la boucle #2. Pour cette boucle, nous observons que la température diminue dans le sens de
I'écoulement. Ceci signifie que le réfrigérant se trouve majoritairement a I'é¢tat de mélange
diphasique et que la chute de température est associée a la chute de pression le long de

I'écoulement.
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114 Evaporateur constitué de trois boucles en paralléle

Plusieurs tests ont ét¢ effectués selon la méthodologie décrite précédemment en utilisant les
boucles #1, #2 et #3 activées. La Figure 11.30 présente la configuration de 1'ensemble élément
détendeur - évaporateur analysé ainsi que les différents paramétres mesurés pour 1'analyse. Les
sous-sections suivantes présentent les résultats de tests obtenus sans ajustement des vis de

surchauffe statique et avec ajustements des vis de surchauffe statique.

11.4.1  Tests sans ajustements des vis de surchauffe statique

Plusieurs tests ont été effectués selon la méthodologie décrite précédemment en utilisant les

boucles #1, #2 et #3 activées.

Pour réaliser l'analyse énergétique et comportementale du systeme, les résultats

expérimentaux des périodes de temps suivants sont utilisés:

e Obtention de cinq cycles d'opération pour chacune des trois boucles géothermiques lors
d'un fonctionnement en régime considéré quasi permanent:

o Minute 430 a minute 480.

L'analyse de la Figure 11.31 permet de déterminer que le temps de cyclage moyen pour la
boucle #1 est d'environ 6.8 minutes, celui de la boucle #2 est d'environ 7.9 minutes et celui de la
boucle #3 est d'environ 7.2 minutes. Les résultats présentés dans cette figure démontrent que les
constantes de temps et le comportement dynamique des trois boucles sont différents; I'alternance
d'ouverture et de fermeture entre chacun des puits n'est pas constante. Ces différences résultent
en des oscillations temporelles significatives des conditions d'opération et pénalisent la stabilité
opérationnelle du systeme. En effet, on observe pour les trois boucles des conditions de

pompage indésirables ainsi de que fortes oscillations de débit massique de réfrigérant.
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Tableau 11.5 Résultats: Mode chauffage continu

(boucle #1 et #2 et #3 activées)

Parameétres mesurés Valeur Unités
Py 387 kPa
P, 1650 kPa
Ps3 1562 kPa
P 606 kPa
Pt 567 kPa
P3; 615 kPa
Py 389 kPa
Pay 387 kPa
Psy 389 kPa
Tcomp,in -7.4 °C
Tcomp,out 77.1 °C
Teond,in 68.8 °C
Tcond,out 38.7 °C
Mref évatué 0.0426 kg/s
Teuu,in 35.6 °C
7-c».’au,out 40.0 °C
Mequ 0.473 kg/s
Parametres évalués Valeur Unités
T condensation,in 43.2 °C
Tcondensatian,out 40.9 °C
Tévaporation,/nl 64 °C
Tévuporation, in2 4.2 °C
7-c—."vaporat‘ion,in3 6.8 °C
Tévaporation,out -7.4 °C
Surchauffe, bouclel 5.7 °C
Surchauffe, pouciez 9.6 °C
Surchauffe, boucle3 7.9 °C
APrefcond 88 kPa
A'Drefsoll 217 kPa
APrefsolz 180 kPa
APresoi3 226 kPa
Parameétres Calculés Valeur Unités
Geau_cond 8606 W
Qref.sol 7415 w
q’ref,sol 83 W/m
Puissance,s 2034 W
Puissance 3084 W
cop 2.79 /
COPthermo 4.23 /
COPjgeal 5.06 /
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11.4.2  Analyse des résultats de I'évaporateur constitué de trois boucles en paralléle

Cette section porte sur 'analyse des résultats de 1'évaporateur constitu¢ de trois boucles en
parall¢le de la section précédente. L'objectif est de comparer et analyser les performances et
le comportement qualitatif de I'évaporateur constitu¢ de trois boucles en parallele selon les

configurations du manufacturier.

Rappelons que l'objectif général du manufacturier du systéme concernant les boucles en
parallele contrélées par des ¢léments détendeurs dédiés est d'obtenir une distribution
uniforme de débit de réfrigérant dans chacune des boucles. L'obtention de cette distribution
uniforme n'est, a priori, pas aisée de par la nature complexe de l'écoulement et du circuit

frigorifique.

Ainsi, bien que le banc d'essai actuel ne posséde pas l'instrumentation nécessaire pour
mesurer le débit de réfrigérant dans chaque boucle, I'analyse de certains résultats permet tout

de méme d'observer les situations de distribution non uniforme dans les boucles en paralléle.

11.4.3  Analyse du comportement dynamique des boucles #1, #2 et #3

Pour le test effectué avec les boucles #1, #2 et #3 on note que la différence de pression dans
la boucle #2 est sensiblement inférieure a celle de la boucle #1 et de la boucle #3. Le temps
de cyclage de la boucle #2 est également supérieur a celui de la boucle #1 et de la boucle #3.
Sachant que la chute de pression dans une boucle est fonction du débit massique, il est
raisonnable de considérer que le débit massique dans la boucle #2 est inférieur a celui de la

boucle #1 et de la boucle #3.

Les résultats obtenus sur le banc d'essai actuel ne nous permettent pas d'évaluer la
dégradation des performances reliée a une distribution non uniforme de réfrigérant. En effet,
pour tous les tests effectués, le systeme a fonctionné avec des conditions dynamiques de

distribution non uniforme. L'obtention de résultats avec distribution uniforme n'a ainsi pas été
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réalisée. Il est toutefois possible d'observer les instabilités opérationnelles résultant de cette

situation.

11.4.3.1 Oscillation des performances

L'alternance en alimentation des trois boucles, associée a leur comportement en pompage
résulte en une oscillation de la surchauffe dans le collecteur de retour (Surchy.,). Cette

oscillation de surchauffe pourrait éventuellement causer un apport de réfrigérant liquide au

compresseur (Figure 11.32).

Les Figure 11.33 et Figure 11.34 présente les variations temporelles d'opération de
I'échangeur réfrigérant-eau. Ces fortes oscillations peuvent aboutir en des conditions
d'inconfort au niveau des équipements desservis par le systéme. En effet, la charge thermique

et la température de 1'eau de sortie fluctuent considérablement.

Température ('C)

] i i 1 i
?125 430 435 440 445 460 405 460
Temps (minutes)

Figure 11.32 Evolution des surchauffes
Surch;, Surch,, Surch; et Surchy,,
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11.4.3.2 Distribution de température dans les boucles

La distribution temporelle des températures de la boucle#1 est présentée sur la Figure 11.35.
Nous rappelons que les résultats présentés sur cette figure représentent la moyenne de chaque
point de mesure par intervalle de 15 minutes alors que la Figure 11.36 présente les résultats a
chaque pas de temps d'enregistrement des données. Lors du fonctionnement, nous observons
une variation continuellement des valeurs des températures. Pour cette boucle, nous
observons que la température diminue dans le sens de I'écoulement. Ceci signifie que le
réfrigérant se trouve majoritairement a l'état de mélange diphasique et que la chute de

température est associée a la chute de pression le long de I'écoulement. Le comportement est

aussi observable sur la Figure 11.37.

Température ('C)

E | i | i
%DD 410 déﬂ déﬂ 41‘10 AE‘D 460 d?I’D déﬂ 4éD 500
Temps (minutes)

Figure 11.35 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #1 (moyennes)
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Figure 11.37 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #1
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La distribution temporelle des températures de la boucle#2 est présentée sur la Figure 11.38
et la Figure 11.39. Pour la boucle #2, nous observons un comportement différent de celui de
la boucle #1. Les fortes oscillations sur les températures moyennes mesurées dans le puits
résultent du comportement dynamique constant et variable tel que présenté pour un intervalle
de 30 minutes sur la Figure 11.39. Nous remarquons (voir Figure 11.40) que contrairement
au comportement de la boucle #1, les températures de la boucle #2 ne diminuent pas
systématiquement dans le sens de I'écoulement. De plus, les températures le long du tube
descendant augmentent dans le sens de I'écoulement jusqu'au fond du puits et par la suite les

températures le long du tube ascendant diminuent dans le sens de 1'écoulement.

Ce comportement inattendu est toutefois cohérent avec les résultats problématiques obtenus
au niveau du puits #2 et décrits dans les chapitres antérieurs. Les analyses antérieures ont
permis de conclure que lors de fonctionnement a plusieurs boucles, le débit massique
circulant dans la boucle #2 est moindre que dans les autres boucles. Pour le test actuel, la
chute de pression moyenne au niveau de la boucle #2 (180 kPa) est plus faible que celle de la
boucle #1 (217 kPa) et de la boucle #3 (226 kPa). Ces résultats sont cohérents avec

I'hypothése d'un faible débit massique de réfrigérant au niveau de la boucle #2.

Température ('C)

i i i ; i i i i ;
1AEIEI 410 420 430 440 450 460 470 480 490 500
Temps (minutes)

Figure 11.38 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2 (moyennes)
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Figure 11.39 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2 (30 minutes)
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Figure 11.40 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #2
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Rappelons que les résultats présentés sur la Figure 11.40 représentent la moyenne de chaque
point de mesure par intervalle de 15 minutes; les valeurs de températures variant
continuellement de fagon spatiale temporelle. Néanmoins, cette figure représente 1'état moyen

de la distribution spatiale de température.

Considérant que le débit massique au niveau de la boucle #2 est faible, la distribution de
température inattendue de cette boucle résulte de la domination des effets gravitationnels sur
la distribution de pression du fluide diphasique. En effet, associé au faible débit massique de
réfrigérant (déduit par la faible chute de pression moyenne) et a la constante de temps plus
importante que les deux autres boucles, le comportement dynamique suivant se produit au
niveau de cette boucle:
e Lors de l'ouverture de 1'élément détendeur, du réfrigérant est admis dans la boucle. Le
réfrigérant s'écoule donc de 1'amont a 1'aval de la boucle. Associ¢ a cet écoulement, la
chute de température du réfrigérant le long de 1'écoulement est associée a la dominance

de la contribution des pertes de charges par friction (voir Figure 11.41).

T
:| —=—410.8 min

Température ('C)

1 i |
10 20 0 40 50 60 70 a0 90 100

Position (m)

Figure 11.41 Evolution spatiale des températures
au niveau de la boucle #2 (410.8 min.)
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Par la suite, I'¢lément détendeur commence a fermer (associé a une diminution de la
surchauffe au niveau de son élément détendeur causé par l'arrivée de 1'écoulement
diphasique). La Figure 11.42 présente la distribution des températures de la boucle
quelques secondes apres le début de la fermeture de 1'élément détendeur.

Lorsque I'¢lément détendeur est pratiquement fermé, nous observons (Figure 11.43) que
la température au fond du puits (position 50 m) a augmenté par rapport a la situation
précédente. Cette augmentation est, selon nos hypothéses, causée par le fait que le débit
dans la boucle est, a ce moment, trés faible. Ainsi, par gravité, le réfrigérant liquide dans
les tubes ascendant et descendant s'écoule vers le fond du puits causé une accumulation
de réfrigérant a cet endroit et une augmentation de la pression et conséquemment de la
température du mélange diphasique. En effet, les forces d'inertie de I'écoulement sont, a
ce moment, insuffisantes pour entrainer le réfrigérant liquide et seule la phase vapeur

s'écoule par le tube ascendant.

T T T
: (4118 min

Température ('C)

i I i I i
10 20 30 40 ) B0 70 a0 a0 100
Position (im)

Figure 11.42 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2 (411.8 min.)



316

L'accumulation de liquide semble également se prolonger dans le tube descendant jusqu'a
la position de 32 m. En effet, nous observons que la température a cet endroit est
supérieure a celle située en amont (20 m). Associé a la fermeture de 1'élément détendeur,
les valeurs de température a 0 et 20 m sont passées d'environ 6 °C pour le temps 411.8
min. a respectivement -1 et 0 °C. Cette chute de température correspond a la diminution
de pression et donc de température du fluide diphasique présent a cet endroit. Toutefois,
la température a la position 32 m, demeure relativement constante; ou du moins, ne
diminue pas. Il est ainsi raisonnable de considérer 1'accumulation de réfrigérant liquide a
cet endroit.

Il est a noter également que les résultats de la Figure 11.43 présentent une faible
augmentation de température entre la température a la position a 32 m et celle au fond du
puits (50 m). Cette augmentation de température est causée par le méme phénomene que
décrit ci-haut; soit une accumulation du réfrigérant liquide dans le fond de la boucle
résultant des trop faibles forces d'inertie de l'écoulement pour entrainer cette phase.
Associ¢ a un écoulement plus important a ce moment (causé par I'ouverture de 1'élément
détendeur), le phénomene est toutefois moins prononcé en plus d'étre localisé au fond du

puits.
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Figure 11.43 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2 (414.0 min.)
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Figure 11.44 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #3 (moyennes)
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Figure 11.46 Evolution temporelle de la distribution
spatiale des températures au niveau de la boucle #3
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La distribution temporelle des températures de la boucle#3 est présentée sur la Figure 11.44
et la Figure 11.45. Pour la boucle #3, nous observons un comportement différent de celui de
la boucle #1 et de la boucle #2. Nous remarquons (voir Figure 11.46) que contrairement au
comportement de la boucle #1, les températures de la boucle #3 ne diminuent pas
systématiquement dans le sens de I'écoulement. De plus, tout comme pour la boucle #2, les
températures le long du tube descendant augmentent dans le sens de 1'écoulement jusqu'au
fond du puits et par la suite les températures le long du tube ascendant diminuent dans le sens
de l'écoulement. Les gradients spatiaux de température moyenne sont toutefois moins

importants que pour la boucle #2.

Notons que pour le test actuel, la chute de pression moyenne au niveau de la boucle #3 (226
est semblable a celle de la boucle #1 (217 kPa). Ceci permet de considérer que le débit
massique moyen circulant dans la boucle #3 est semblable a celui de la boucle #1. Toutefois
le temps de cyclage de la boucle #3 (7.2 min.) est supérieur a celui de la boucle #1 (6.8 min.).
Ceci explique l'augmentation de température moyenne au fond du puits #3 par rapport au
puits #1. En effet, le temps de cyclage plus important résulte en un temps de fermeture plus
long et conséquemment en une accumulation de liquide plus important au niveau de puits #3

que du puits #1.

Les Figure 11.47 a Figure 11.49 présentent la distribution de température momentanée pour
la boucle #1 pour des conditions particulieres :

e Ouverture de I'¢lément détendeur (412.7 min).

e Fermeture de 1'¢élément détendeur (414.2 min).

e Augmentation de la température au fond du puits causé par les effets de gravité (414.9

min).

Bien que le comportement soit semblable a celui analysé pour la boucle #2, nous rappelons
que la distribution de température moyenne de la boucle #1 (voir Figure 11.37) est différente
de celle de la boucle #2. Ainsi, le phénoméne d'augmentation de température par gravité est

moins présent que pour la boucle #2.
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Figure 11.47 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #1 (412.7 min.)
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Figure 11.48 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #1 (414.2 min.)
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Figure 11.49 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #1 (414.9 min.)

Les Figure 11.50 a Figure 11.52 présentent la distribution de température momentanée pour
la boucle #3 pour des conditions particuliéres :

e Quverture de 1'é1ément détendeur (443.8 min).

e Fermeture de 1'élément détendeur (444.8 min).

e Augmentation de la température au fond du puits causé par les effets de gravité (446.0

min).

Bien que le comportement soit semblable a celui analysé pour la boucle #2, nous rappelons
que la distribution de température moyenne de la boucle #3 (voir Figure 11.46) est différente
de celle de la boucle #2. Ainsi, le phénoméene d'augmentation de température par gravité est

moins présent que pour la boucle #2.
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Figure 11.50 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #3 (443.8 min.)
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Figure 11.52 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #3 (446.0 min.)

De fagon momentanée, il est possible d'observer sensiblement le méme comportement de
distribution de température dans les boucles #1 et #3 que dans la boucle #2. Toutefois,
I'analyse de I'évolution temporelle de ces températures permet de considérer que l'effet

transitoire d'accumulation de réfrigérant liquide au fond du puits est moins prononcé que

pour la boucle #2.

Pour les tests effectués, ayant des temps de fonctionnement courts, la distribution non
uniforme de réfrigérant ne semble pas pénaliser de fagon significative les performances.
Toutefois, lors d'une utilisation soutenue ou continuelle, il est a noter que cette situation peut
entrainer un déséquilibre significatif d'extraction de chaleur et conséquemment d'abaissement
de température par rapport a une situation avec distribution uniforme. La longueur de puits

effective en opération du systéme est ainsi réduite par rapport a la situation de conception.
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11.5 Tests avec ajustements des vis de surchauffe statique

Plusieurs tests ont été effectués selon la méthodologie décrite précédemment. Ainsi, le
systtme a ¢té mis en fonction selon les conditions usuelles d'usine. Par la suite, des
ajustements ont été réalisés sur les vis d'ajustement de la surchauffe statique des trois valves
de détente thermostatique afin d'équilibrer les écoulements dans les boucles. A la suite d'un
ajustement, un temps minimum de dix minutes ét¢ observé avant de procéder a d'autres

ajustements.

La Figure 11.53 présente les résultats de surchauffe pour le fonctionnement initial du systéme
sans ajustements par rapport aux conditions d'usine. Les oscillations de la surchauffe
commune résultent des phénomenes de pompage des boucles #1 et #3. Concernant la boucle
#2, nous observons que sa surchauffe est pratiquement constante. Ce comportement résulte
du fait que le débit de réfrigérant dans la boucle est faible et est accord avec les observations
faites antérieurement pour cette boucle. L'objectif des ajustements des vis de surchauffe
statique de chacune des trois valves d'expansion vise a réaliser une distribution uniforme

dans les boucles et de diminuer les effets de pompage.

De multiples ajustements ont été réalisés lors d'un test de plus de 600 minutes. Tel que
présenté sur la Figure 11.54 il est possible de constater, par les oscillations de surchauffe, que
certains ajustements ont permis d'avoir un débit significatif dans la boucle #2. Toutefois, les
comportements de pompage et/ou de débit massique quasi nul dans une boucle ont été

présents tout le long de I'essai.
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Surchauffe boucle #3 Surchauffe boucle #1

Surchauffe boucle #2
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[
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Figure 11.53

Evolution des surchauffes des boucles, sans ajustement
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Figure 11.54 Evolution des surchauffes des boucles, avec ajustements
11.6 Résumé

Ce chapitre présente les résultats expérimentaux des tests effectués afin d'analyser le
comportement d'un évaporateur constitu¢ de boucles en paralléle. Le systéme actuel étant
constitué¢ de trois boucles géothermiques en paralléle, une situation de distribution non

uniforme est susceptible de se produire.

Dans un premier temps, des tests ont été réalisés en utilisant une combinaison de deux
boucles afin de faciliter I'analyse des résultats. Les tests ont été effectués sur différentes
combinaisons de paires de boucles activées. Les résultats obtenus pour chaque catégorie de

tests sont différents. L'analyse de 1'évolution spatiale et temporelle des paramétres d'opération
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de chacune des boucles a été réalisée afin d'obtenir une appréciation du comportement

dynamique de ces composantes du circuit frigorifique.

Finalement des tests, effectués avec les trois boucles activées en parallele ont été réalisés.
Ces tests ont démontré la constante non-uniformité de distribution de débit massique dans les
¢coulements en paralléle. De plus, en dépit des tentatives d'ajustement des vis de surchauffe
statique des ¢léments détendeurs, les effets de pompage et de distribution non uniforme ne se

sont pas estompegs.



CHAPITRE 12

COMPARAISON DU MODELE D'ECHANGEUR DE CHALEUR REFRIGERANT-
SOL AVEC LES RESULTATS EXPERIMENTAUX

Ce chapitre présente la comparaison expérimentale du modéle numérique de 1'échangeur de
chaleur réfrigérant-sol en mode condenseur et évaporateur. Ce processus vise a comparer le
modele a I'égard de la représentation qualitative des phénomeénes observés sur le banc d'essai

expérimental et présentés dans les chapitres précédents.

Tel que présenté dans les chapitres précédents, le banc d'essai posseéde une instrumentation
limitée ne permettant pas de mesurer la variation temporelle et spatiale de tous les parametres
de fonctionnement du systéme. Ainsi, a titre d'exemple, la distribution de débit massique
dans les boucles en paralléles, les propriétés thermophysiques du coulis et du sol adjacents au
puits sont des parametres non mesurés ou non connus. Ces parametres constituent toutefois
des valeurs importantes pour I'imposition de conditions aux fronti¢res au niveau de modele
de simulation. De plus, certains parametres tels la distribution de pression le long d'une
boucle et la distribution précise de température le long de la boucle, ne sont mesurés qu'en un
nombre restreints d'endroits. Ainsi, la comparaison des résultats de simulation avec les

résultats mesurés peut s'avérer ardue et incertaine.

Face a la complexit¢ du phénoméne a modéliser et a l'incertitude au niveau de plusieurs
paramétres de fonctionnement, les résultats de simulation présentés dans ce chapitre vise a
démontrer l'aptitude du modele a représenter qualitativement les phénoménes physiques
observés. Afin de simplifier la modélisation et la représentation des résultats, seuls les
parametres et propriétés de la boucle insérés dans le puits seront présentés. Ainsi, la boucle

est constitué de deux tubes de 30 métre de longueur chacun.

Le Tableau 12.1 présente les parameétres physiques de 1'échangeur utilisés pour la simulation



Tableau 12.1 Paramétres de l'échangeur
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Paramétre Valeur Unité
Longueur du tube descendant 30 m
Diametre interne du tube descendant 0.01107 m
Diametre externe du tube descendant 0.0127 m
Longueur du tube ascendant 30 m
Diametre interne du tube ascendant 0.0079 m
Diametre externe du tube ascendant 0.0095 m
Masse volumique de la paroi du tube 8800 kg/m’
Conductivité thermique de la paroi du tube 50 W/m.K
Chaleur massique de la paroi de tube 480 J/kg K
Diameétre du puits 0.0762 M
Conductivité thermique du coulis 1.0 W/m.K
Conductivité thermique du sol 1.0 W/m.K
Diffusivité thermique du sol 7.4e-7 m’/s
Température non perturbée du sol 12 °C

12.1

Analyse d'une seule boucle.

Résultats de simulation: mode condenseur

o Distribution spatiale de température et de pression.

o Distribution spatiale des parameétres d'opération.

Analyse de la distribution dans deux boucles en parall¢le.

o Possibilité de combinaisons multiples.

simulation permettant d'observer ces phénomeénes sont présentés selon cet ordre:

Différents phénomeénes physiques ont été observés dans les chapitres précédents au niveau du

comportement dynamique d'un condenseur constitué de boucles en paralléle. Les résultats de
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12.1.1  Analyse des boucles #1 et #2

Il a été présenté dans le CHAPITRE 7 que la distribution de température et de pression dans
une boucle dépend de la boucle utilisée ainsi que de 1'historique thermique de cette boucle.
Les résultats de simulation porteront sur le comportement dynamique, considéré lent, du
condenseur. Ainsi, les phénomenes rapides de variation de masse et de pression/température
du réfrigérant associés au démarrage et/ou a l'activation d'une boucle du systéme ne seront

pas représentes.

Afin de simuler le comportement dynamique de la boucle et de pouvoir comparer les
résultats avec les données expérimentales, les simulations ont été réalisés en imposant les

propriétés mesurées (pression, température, débit) comme condition d'entrée.

Les résultats des chapitres précédents permettent de considérer que les trois boucles
géothermiques du systéme possédent des conditions physiques et d'opération différentes. Ces
différences ne sont pas directement connues et/ou mesurées. Afin d'obtenir une appréciation
sur les parameétres influencant le comportement dynamique des boucles, des simulations ont
été réalisées en variant certains parameétres clés dans l'objectif d'obtenir un comportement
qualitatif représentatif du comportement mesuré. Ces variations de parametres ont été
effectuées indépendamment sur les boucles. Les résultats présentés dans ce chapitre sont
ceux correspondant le mieux, selon notre analyse, a la représentation qualitative du
comportement de chaque boucle. Seuls les résultats concernant les tests effectués avec les
boucles #1 et #2 seront présentés. En effet nous rappelons que lors du fonctionnement en
mode climatisation, I'ordinateur de bord du systéme sélectionne les combinaisons de boucles
activées. Au démarrage du systéme, la premiere combinaison de boucles est celle des boucles
#1 et #2. Ces boucles démarrent ainsi avec des conditions de sol non perturbé. Cette situation
facilite la comparaison avec les résultats de simulation ainsi que 'obtention de résultats de

simulation.
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Les mesures expérimentales a la base de cette simulation indiquent que le débit total de
réfrigérant dans le circuit est de 0.06 kg/s. Les débits simulés dans les boucles #1 et #2 ont
respectivement ¢été ajustées de facon a obtenir des pertes de charges similaires pour les deux
boucles et des distributions de températures similaires a celles mesurées sur le banc d'essai.
Ainsi le débit simulé pour la boucle #1 est de 0.015 kg/s et celui de la boucle #2 est de 0.045
kg/s. La quantité totale de chaleur rejetée par le condenseur lors de 1'essai expérimental est de

12 874 W.

La Figure 12.1 présente la distribution de température (mesurée et simulée) dans la boucle #1
en régime quasi-permanent. Il est possible de remarquer que le modele de simulation est en
mesure de donner une représentation qualitative de la distribution de température mesurée.
Ainsi, on note le phénomene de changement de phase ainsi que le phénomene de variation de

pression causée par la composante gravitationnelle.

La Figure 12.2 présente les distributions spatiales, pour la solution en régime quasi-
permanent, des différentes températures simulées. Ainsi, les températures du réfrigérant, de
la paroi du tube, du coulis ainsi que la paroi du puits sont présentées. Notons que les
distributions de température du coulis et de la paroi du tube sont représentées de fagon
symétrique le long de la longueur du tube en U. Le phénoméne d'interférence thermique entre
les tubes ascendant et descendant est observable sur cette figure. Dans un premier temps il est
possible d'observer que la température du coulis, telle que vue par le réfrigérant a la sortie de
la boucle, est supérieure a celle prévalant en amont. Cette augmentation de température,
résultant de l'interférence thermique avec le tube descendant contenant du réfrigérant sous
forme de vapeur surchauffée a son entrée, peut contribuer a diminuer le sous-refroidissement
de la boucle. Cette diminution du sous-refroidissement pénalise les performances

énergétiques du systéme et est non désirable.

La Figure 12.3 présente, quant a elle, la distribution spatiale de certains parameétres simulés
pour la solution en régime quasi-permanent. Sur cette figure, on note la variation de pression

au fond du puits causant la variation de température du mélange diphasique, la distribution
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spatiale du titre ainsi que la variation du coefficient de convection. Ce coefficient de
convection varie selon la nature de I'écoulement mais également lors du passage du tube
descendant vers le tube ascendant pour lesquels les diameétres sont différents. On note, pour
cette situation, que le changement de phase s'effectue majoritairement dans le tube

descendant. Selon les conditions de simulation, le transfert de chaleur au niveau de
I'écoulement est de 4016 W.
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La Figure 12.4 présente la distribution de température (mesurée et simulée) dans la boucle #2
en régime quasi-permanent. Il est possible de remarquer que le modéle de simulation est en

mesure de donner une représentation qualitative de la distribution de température mesurée.

La Figure 12.5 présente les distributions spatiales, pour la solution en régime quasi-
permanent, des différentes températures simulées. Ainsi, les températures du réfrigérant, de
la paroi du tube, du coulis ainsi que la paroi du puits sont présentées. Le phénoméene
d'interférence thermique entre les tubes ascendant et descendant est observable sur cette
figure. Dans un premier temps il est possible d'observer que la température du coulis, telle
que vue par le réfrigérant a la sortie de la boucle, est supérieure a celle prévalant en amont.
Cette augmentation de température, résultant de l'interférence thermique avec le tube
descendant contenant du réfrigérant sous forme de vapeur surchauffée a son entrée, peut
contribuer a diminuer le sous-refroidissement de la boucle. Cette diminution du sous-

refroidissement pénalise les performances énergétiques du systéme et est non désirable.

La Figure 12.6 présente, quant a elle, la distribution spatiale de certains parameétres simulés
pour la solution en régime quasi-permanent. Sur cette figure, on note que la variation de
pression au fond du puits est moins importante que pour la boucle #1; le réfrigérant étant un
mélange diphasique. On note, pour cette situation, que le changement de phase s'effectue le
long du tube descendant ainsi que le long du tube ascendant. De plus le réfrigérant sort de la
boucle sous forme de mélange diphasique, ce qui est cohérant avec les résultats
expérimentaux obtenus. Selon les conditions de simulation, le transfert de chaleur au niveau

de 1'écoulement est de 8360 W.

Le transfert de chaleur total simulé¢ pour les deux boucles est de 12 376 W. Ce résultat

représente un écart de -3.9% par rapport a la valeur mesurée et est considéré satisfaisant.
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Les résultats de simulation correspondent bien au niveau de la distribution spatiale des
propriétés avec celles mesurées lors des essais. Toutefois, la résultante obtenue au niveau de
la distribution de débit massique va a l'encontre des conclusions obtenues par l'analyse des
données expérimentales. Dans la section 7.3.1 nous avons conclus, selon les résultats

expérimentaux, que le débit massique de la boucle #1 était supérieur a celui de la boucle #2.
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La disparité des conclusions entre les résultats expérimentaux et les résultats de simulation
démontrent la complexité du phénomeéne a analyser ainsi qu'a modéliser. Nous rappelons,
que plusieurs parametres physiques et d'opération sont inconnus au niveau du montage
expérimental ce qui complexifie 1'analyse des résultats. Nous rappelons également que selon
les résultats expérimentaux et les multiples tests effectués sur le banc d'essai, la boucle #2
opére différemment de la boucle #1 et #3 et que la source de cette différence n'est pas

1dentifiée.

Nous présenterons ¢également dans la section suivante une problématique supplémentaire
pour l'analyse de la distribution de débit massique dans les écoulements en paralléle. Cette
problématique résulte de la possibilit¢ de combinaisons multiples de distribution de débit

massique pour un méme ensemble de conditions d'opération.

12.1.2  Distribution de débit massique dans les boucles

La distribution de débit massique dans des boucles en paralleles avec un fluide en
changement de phase est un phénomene complexe a modéliser. Tel que présenté par Natan
(2003) et Akawaga (1971), la distribution de débit massique dans les écoulements en
paralléle dépend de plusieurs facteurs et pour un méme ensemble de conditions fixes,
plusieurs solutions (jusqu'a cinqg) sont possibles. Les principaux facteurs pouvant influencer
la distribution de débit massique dans les écoulements en parallele sont, sans s'y limiter:

e Les effets gravitationnels (inclinaison des tubes, €état du fluide).

e Perte de charge par frottement.

o Pertes de charge singuliéres.

e Taux de transfert de chaleur linéique.

Nous rappelons, pour le probléme a modéliser, les caractéristiques particulicres de
I'échangeur de chaleur:

e Echangeur en U vertical.
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o L'inclinaison du puits foré¢ dans lequel est insérer le tube en U vaut environ 30° par
rapport a la verticale.

o En mode condenseur, le tube descendant a un diametre plus important que le tube
ascendant.

o Les tubes sont joints a leur extrémité par un embout soudé.

o Les conditions de transfert thermique au niveau du coulis et du sol peuvent varier
radialement et axialement; le relevé du forage et le controle de qualité dans le
colmatage du puits avec le coulis thermique n'ont pas été réalisés. De plus, des tests
de conductivité thermique du sol n'ont pas été réalisés.

e Fonctionnement dynamique.
o Les écoulements de réfrigérant dans les boucles varient de fagon spatiale et

temporelle.

Ainsi, pour le probléme a modéliser, plusieurs parameétres a imposer dans la modélisation
sont, a priori, inconnus. Certaines hypotheses sont alors posées sur ces parametres. L'analyse
des résultats de modélisation et leur comparaison avec les résultats expérimentaux permet de

raffiner et appuyer les hypotheses.

Afin de mieux cerner la problématique de distribution de débit massique de réfrigérant dans
boucles en paralléle en mode condenseur, plusieurs modélisation ont été réalisées. L'objectif
¢tant de qualifier l'influence de certains parameétres sur la distribution, la méthodologie

adoptée consiste a faire varier un seul paramétre durant les simulations.

12.1.3  Variation de la chute de pression en fonction de débit massique

Pour des écoulements en paralléle, la distribution de réfrigérant s'effectue de sorte que la
chute de pression est identique pour tous les écoulements. La Figure 12.7 présente la chute de
pression dans une boucle en fonction du débit massique. Les résultats de simulation sont
obtenus en considérant un régime quasi-permanent (aprés 120 minutes de simulation). Les

résultats obtenus sont en accord avec les publications de Natan (2003) et Akawaga (1971).
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Ainsi, selon les résultats obtenus il est possible de constater que, pour une chute de pression

donnée, il est possible d'obtenir trois débits massiques différents.

Les Figure 12.9 a Figure 12.13 présentent les résultats de simulation au niveau de la
distribution de pression et du titre pour trois débits massiques différents donnant une chute de
pression semblables. Il est possible de remarquer sur ces figures que 1'état du réfrigérant le

long de I'échangeur ainsi que la variation spatiale de pression varie d'un cas a l'autre.

Pour le cas présenté a la Figure 12.9 nous remarquons que le changement de phase mélange
diphasique-liquide se fait dans le tube descendant et les effets gravitationnels deviennent

importants, associés a la présence du réfrigérant liquide.

Pour le cas présenté a la Figure 12.11 nous remarquons que le changement de phase mélange
diphasique-liquide se produit vers la fin du tube ascendant. Les effets gravitationnels au fond
du puits sont moins importants que pour le cas précédent; le fluide étant un meélange
diphasique a cet endroit. La chute de pression est importante vers la fin du changement de

phase.

Pour le cas présenté a la Figure 12.13 le changement de phase mélange diphasique-liquide se
produit le long de la boucle; 1'état du réfrigérant a la fin de la boucle étant encore mélange
diphasique. Li¢ a la présence moindre de réfrigérant liquide le long de la boucle, il est
possible de constater que les effets gravitationnels sont moins importants. La variation de

pression est ainsi majoritairement associée au frottement.

Les trois situations présentées ci-haut sont susceptibles de se produire lors de 1'opération du
systtme de pompe a chaleur géothermique a expansion direct. Tel que présenté au
CHAPITRE 7, nous avons observé des conditions de fonctionnement du systéme pour lequel
I'une des deux boucles opérait avec un certain degré de sous-refroidissement alors que 1'autre

avait encore du mélange diphasique a sa sortie. A la lumiere des résultats expérimentaux et
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des résultats de simulation obtenus, nous pouvons conclure que cette distribution de

réfrigérant dans les boucles en paralléle en mode condenseur est probable.
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Les résultats présentés ci-haut sont obtenus en considérant un régime quasi-permanent. Selon
les résultats expérimentaux obtenus, il est possible de constater que le fonctionnement du
systeme est continuellement dynamique. La répartition de réfrigérant dans les boucles est
alors sujet a varier dans le temps. Les Figure 12.14 a Figure 12.16 présentent la variation
temporelle de la chute de pression dans les boucles pour un débit de réfrigérant donné. Selon
les résultats obtenus, la variation temporelle peut étre négative ou positive selon le débit

massique impose¢.
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Considérant désormais que des conditions différentes existent entre deux boucles. Par
exemple, une boucle possede une conductivité thermique du coulis de 2 W/m.K et l'autre de
1.5 W/m.K. La variation de chute de pression en fonction du débit massique a été réalisée
pour les deux situations décrites ci-haut et présentées a la Figure 12.17. Pour cette situation,
il est possible de remarquer que neuf solutions de distribution de débit massique sont
possibles en régime considéré quasi-permanent. De par l'observation de ces résultats, il
appert alors que la représentation par simulation de la distribution de débit massique dans les
boucles en parallele est une tache complexe et incertaine. Ainsi, tel que discuté a la section
12.1.1, l'exercice de représentation par simulation du phénoméne de distribution de débit
massique mesuré expérimentalement peut s'avérer infructueux. Afin de mieux cerner cette
distribution, de l'instrumentation supplémentaire doit étre installé sur le banc d'essai. Ceci
permettra de réduire le nombre de paramétres inconnus et de renforcir la comparaison ainsi

que l'analyse par simulation.
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12.2 Résultats de simulation: mode évaporateur

Différents phénomeénes physiques ont été observés dans les chapitres précédents au niveau du
comportement dynamique d'un évaporateur constitué de boucles en parallele. Ces résultats
ont démontré le comportement dynamique du systéme; que I'évaporateur soit constitué d'une
seule ou de plusieurs boucles. Face a la complexit¢ dynamique du systéme et du nombre
important de propriétés et de parameétres inconnus, les résultats présentés dans cette section

seront appliqué a la situation d'un évaporateur constitu¢ d'une seule boucle.

12.2.1  Analyse d'une seule boucle

Il a été présenté dans le CHAPITRE 9 et le CHAPITRE 10 que les parameétres d'opération de
'ensemble ¢élément détendeur-évaporateur sont continuellement variables spatialement et
temporellement. La représentation de ce comportement par simulation dépasse les objectifs
du présent travail de recherche. Les résultats présentés ont pour objectifs de comparer le

modele quant a la représentation qualitative du comportement a modéliser. Ainsi, des
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chapitres précédents présentant les résultats expérimentaux, il a été observé que 1'évaporateur
opére en pompage. En effet, une sous-alimentation et suralimentation alternée en débit de
réfrigérant entraine une variation de la surchauffe et un phénomene de pompage de

'ensemble ¢lément détendeur-évaporateur.

Dans un premier temps, les résultats des Figure 12.18 a Figure 12.19 présente les résultats de
simulation avec un débit massique de réfrigérant faible a l'entrée (0.005 kg/s). Cette situation
est qualitativement représentative du comportement de la boucle lorsque I'¢lément détendeur

est fermé. Nous observons, lors de cette situation, une surchauffe a la sortie de la boucle.
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Les résultats des Figure 12.20 a Figure 12.21 présente les résultats de simulation avec un
débit massique de réfrigérant élevé a I'entrée (0.025 kg/s). Cette situation est qualitativement
représentative du comportement de la boucle lorsque 1'élément détendeur est ouvert. Nous

observons, lors de cette situation, une chute de pression importante dans la boucle de méme

qu'une surchauffe nulle a la sortie de la boucle.
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Figure 12.19 Distribution des températures
simulées pour un débit faible
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Figure 12.21 Distribution des températures
simulées pour un débit élevé

Afin de représenter qualitativement le comportement en pompage de l'ensemble ¢lément
détendeur - Figure 12.22évaporateur, des simulations ont été en faisant varier le débit a
l'entrée de I'évaporateur. Les Figure 12.22 a Figure 12.25 présentent 1'évolution temporelle de
certains parametres simulées. Tel que présenté dans ces figure le modele de simulation est en
mesure de représenter la résultante comportementale de la boucle lors d'une alternance
d'alimentation de débit massique de réfrigérant. Ainsi les variations de pression de sortie, de

puissance thermique échangée ainsi que de surchauffe a la sortie de la boucle sont analogues

aux résultats mesurés.
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12.3 Résumé

Ce chapitre a permis d'évaluer la capacité de modele de simulation développé a représenter
qualitativement le comportement dynamique de I'échangeur de chaleur réfrigérant-sol en

mode condenseur et évaporateur.

Dans un premier temps, nous avons présenté les résultats de 1'échangeur de chaleur en mode
condenseur lorsque deux boucles sont activées. Les résultats obtenus pour chaque boucle
individuelle sont représentatifs des résultats expérimentaux mesurés. Toutefois, le résultat
obtenu au niveau de la répartition du débit massique n'est pas celui initialement attendu et tel
qu'évaluée expérimentalement. La section suivante a alors été réalisée avec comme objectif
d'évaluer les possibilités de répartition de débit massique dans les boucles en paralléle. Tel
que conclu dans cette section, les solutions de répartition de débit massique sont multiples.
Ainsi face a cette complexité et multiplicité de situations possibles, nous avons conclus

qu'une instrumentation supplémentaire sur le banc d'essai est essentielle afin d'obtenir des

résultats expérimentaux permettant d'analyser les simulations.

En dernier lieu, nous avons présenté les résultats de 1'échangeur de chaleur en mode
évaporateur avec une seule boucle activée. Les résultats obtenus se sont avérés représentatifs
des résultats expérimentaux mesurés. De plus, une simulation de pompage de 1'ensemble
¢lément détendeur - évaporateur a été réalisée et les résultats des parametres simulés sont

représentatifs des résultats mesurés.

Face a la complexité des phénomenes a modéliser, a la disponibilité restreinte des valeurs
mesurées et l'incertitude importante de plusieurs parametres, les résultats obtenus se sont
avérés satisfaisants pour représenter le comportement global de 1'échangeur de chaleur. Ainsi,
tant en mode condenseur qu'en mode évaporateur, il a ét¢é démontré que le modéele de
simulation est en mesure de représenter la distribution spatiale et temporelle des parametres

d'opération de I'échangeur de facon analogue aux résultats expérimentaux obtenus.



CONCLUSION

Compte rendu de la thése

Les pompes a chaleur géothermique a expansion directe sont des systémes pour lesquels peu
de publications et de recherches scientifiques ont été réalisées. Ces systémes fonctionnent
selon le cycle simple de réfrigération & compression de vapeur, tout comme les pompes a
chaleur géothermique a boucle secondaire. Toutefois, pour les systémes a expansion directe,
'échangeur de chaleur avec le sol est une composante intégrale du circuit frigorifique. Cette
particularité complexifie l'analyse et l'évaluation du comportement opérationnel et des

performances thermodynamiques du systéme.

Afin de contribuer a 'avancement des connaissances des systémes a expansion directe, cette
theése a permis de réaliser 1'analyse comportementale expérimentale d'un tel systéme ainsi que
la comparaison d'un modéle numérique d'échangeur de chaleur réfrigérant-sol avec des

résultats expérimentaux.

Pour réaliser 1'analyse expérimentale, un banc d'essai a été construit. Le banc d'essai inclut
une pompe a chaleur a expansion directe de la compagnie Maritime Geothermal modele
DXWG-45. Cette unité est une pompe a chaleur d'une capacité nominale de climatisation de
10 kW et utilisant le fluide frigorigéne R-22 (chlorodifluorométhane). L'unité posséde un
échangeur de chaleur réfrigérant-eau a tubes coaxiaux du coté interne du batiment et un
¢changeur de chaleur réfrigérant-sol constitu¢ de trois boucles en parall¢le insérées dans des

puits géothermiques forés dans le sol.

La particularité des systémes a expansion directe réside essentiellement au niveau de
'échangeur réfrigérant-sol. Pour l'unité étudice, cet échangeur géothermique est constitué¢ de
trois boucles en cuivre insérées dans des puits de 30 metres de profondeur forés avec un

angle de 30 degrés par rapport a la verticale. Chaque boucle est constituée d'un tube en cuivre
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mou de 12.7 mm de diamétre (appelé la ligne de vapeur) et d'un tube en cuivre mou de

9.7 mm de diamétre (appelé la ligne de liquide).

Pour le systéme étudié, les €éléments et stratégies de contrdle different selon le mode de
fonctionnement sélectionné. En mode climatisation, 1'échangeur de chaleur réfrigérant-sol (le
condenseur) est constitu¢ d'une ou dans ensemble de deux boucles activées. L'ordinateur de
bord du systeme sélectionne les boucles activées selon les parameétres de fonctionnement. En
mode chauffage, l'échangeur de chaleur réfrigérant-sol (I'évaporateur) est constitué trois

boucles en parallele ayant chacun une valve de détente thermostatique dédiée.

Puisque le 1'échangeur de chaleur réfrigérant-sol est une composante particuliere de ce
systeme, un modele numérique détaillé a été développé afin de simuler le comportement de
cet organe. Une distinction de cet organe par rapport aux échangeurs de chaleur
généralement modélisés dans les systémes frigorifiques est I'échange de chaleur diffusif et

transitoire comme condition aux fronti¢res de la paroi du tube avec le sol.

Les équations gouvernantes de continuité, d'énergie et de quantit¢ de mouvement ont été
présentées afin de modéliser le comportement dynamique de 1'écoulement du réfrigérant dans
les tubes. Une attention particuliére a été portée a la considération des effets gravitationnels
sur la composante de pression; I'échangeur étant constitué¢ de longs tubes verticaux. Cette
considération est généralement négligée dans les modeles dynamiques d'échangeurs de

chaleur de systémes frigorifiques pour lesquels ces échangeurs sont habituellement compacts.

Les modgles transitoires de la paroi du tube, du coulis du puits géothermique et du transfert
de chaleur diffusif dans le sol ont ét¢ définis en considérant les ¢léments particuliers de
'échangeur comme l'interférence thermique. Le modele numérique du transfert thermique
dans le sol a été développé en considérant la réponse a une impulsion de température a l'aide
d'un algorithme rapide. Ce mode¢le s'aveére d'une grande utilité afin de réaliser des simulations
avec des temps de calculs réduits. L'algorithme de résolution des modeles a été développé en

priorisant une résolution nceud par nceud avec boucle itérative le long du domaine discrétisé.
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Cette approche permet de faciliter l'intégration des modéles entre eux et facilite la

convergence de la solution.

Le fonctionnement réel de la pompe a chaleur géothermique a expansion directe, de méme
que l'échangeur réfrigérant-sol, étant peu connu et documenté de multiples essais
expérimentaux ont été réalisés. Ces tests visent a comprendre le fonctionnement du systéme
global pour les deux modes d'opération en plus de caractériser de facon plus détaillée le

comportement de 1'échangeur réfrigérant-sol.

Contribution du travail

Les principales contributions scientifiques obtenues dans ces activités de recherche sont:

e L'obtention et I'analyse de résultats expérimentaux concernant le fonctionnement d'une
pompe a chaleur géothermique a expansion directe, particuliérement au niveau de
I'échangeur réfrigérant-sol.

e Le développement d'un modele numérique détaillé d'un échangeur de chaleur vertical

réfrigérant-sol.

Les pompes a chaleur géothermiques a expansion directe étant peu étudiées et documentées
dans la littérature, leur fonctionnement caractéristique n'est pas pleinement défini.
L'échangeur de chaleur réfrigérant-sol étant particulier, des phénomeénes comportementaux
complexes et a priori inattendus peuvent exister. Afin de bien cerner les problématiques et
caractéristiques de fonctionnement, et ce, pour les deux modes d'opération, une multitude
d'essais expérimentaux ont été conduits sur le banc d'essai. Les résultats obtenus ont
démontré que le comportement du systéme est constamment dynamique, majoritairement
dans 1'échangeur réfrigérant-sol, et des variations temporelles et spatiales des paramétres sont
continuellement observés. Ce comportement complexifie la collecte des résultats ainsi que la

réalisation de I'analyse a I'égard des performances énergétiques et comportementales.

Les différentes séries de tests effectués ont néanmoins permis d'obtenir une appréciation sur

'évaluation du comportement du systeme et de l'échangeur réfrigérant-sol. Les résultats
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obtenus ainsi que les analyses effectuées ont permis d'observer les variations spatiales et
temporelles des propriétés dans les boucles ainsi que le phénomeéne complexe de distribution

non uniforme de réfrigérant dans des écoulements en paralléle.

Ces résultats expérimentaux, en plus de faire ressortir le comportement complexe du
systéme, ont été réalisés avec comme objectif de permettre une comparaison des résultats du

modele numérique développé.

A cet égard, le modéle numérique détaillé de l'échangeur de chaleur réfrigérant-sol a été
développé et comparé a des résultats expérimentaux. La comparaison avec les résultats
expérimentaux vise a s'assurer que le modele numérique est en mesure de représenter
qualitativement le phénomene physique a simuler. 11 a été démontré que les caractéristiques
comportementales observées expérimentalement étaient qualitativement reproduites a l'aide
de modele numérique. Ce modele numérique a la particularité¢ d'intégrer un transfert de
chaleur diffusif et transitoire avec le sol comme conditions aux frontiéres externes de la paroi

du tube.






ANNEXE I

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CLIMATISATION (BOUCLE #1
ET #2 ACTIVEES) DATA 661

Test: Data 661 MatLab

Mode: CLIMATISATION

Particularités: MODE AUTOMATIQUE

Pas de temps d'enregistrement: 10 seconde

Durée du test: 26 heures de fonctionnement continu
Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle : [40:2100] Puits #1, #2 actifs
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ANNEXE II

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAU?(: MODE CLIMATISATION (BOUCLE #2
ET #3 ACTIVEES): DATA 661

Test: Data 661 MatLab

Mode: CLIMATISATION

Particularités: MODE AUTOMATIQUE

Pas de temps d'enregistrement: 10 seconde

Durée du test: 26 heures de fonctionnement continu
Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle: [2200:2850] Puits #2, #3 actifs
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ANNEXE III

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CLIMATISATION CONTINU
(BOUCLE #1 ET #3 ACTIVEES): DATA 661

Test: Data 661 MatLab

Mode: CLIMATISATION

Particularités: MODE AUTOMATIQUE

Pas de temps d'enregistrement: 10 seconde

Durée du test: 26 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle : [2900:3600] Puits #1, #3 actifs
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ANNEXE IV

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #1 ACTIVEE): TEST 600 MINUTES

Fichier: Data 676 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 1 activé

Pas de temps d'enregistrement: 10 secondes

Durée du test: 24 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [180:360] 30 premicres minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 2: [8420:8600] 30 dernieres minutes en régime quasi-permanent
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ANNEXE V

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #1 ACTIVEE): TEST 120 MINUTES

Fichier de données: Data 659 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 1 activé

Pas de temps d'enregistrement: 10 secondes

Durée du test: 10 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour 'analyse des résultats: [2500:3500] Puits #1
Intervalle 1: [2680:2860] 30 premieres minutes en régime quasi-permanent
Intervalle 2: [3320:3500] 30 derniéres minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 3: [3000:3180] 30 minutes pour analyse
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ANNEXE VI

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #2 ACTIVEE): TEST 120 MINUTES

Fichier: Data 660 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 2 activé [150:1300]

Pas de temps d'enregistrement: 10 secondes

Durée du test: 3.5 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [330:390] Premiéres 10 minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 2: [1240:1300] 10 minutes du test aprés 110 minutes de fonctionnement en
régime quasi-permanent

Intervalle 3: [1000:1030] 30 minutes pour analyse



408

43

A

-
[=]
T

[
@
T

w
=]
T

w
2]
T

B

M-

33

Température ('C)

20

a0

1EIID 12‘E| ‘Mlltl 1éU 1éEI 2EIID 2
Temps (minutes)

Figure-A VI-1 Graphique des températures de I'eau

2200

2000 -

1800 | --R

1600 -

Pressure (kPa)

Go0 - -

600 -

400 -

200

"..’V.ﬂvi. o AN AN

20

40

B0

a0

100 120 140 160 180 200 2
Temps (minutes)

Figure-A VI-2 Graphique des pressions du réfrigérant




100

Fi0] ERTRURPRRSUSIRY, WO 4 I T

40

Température ("C)

comp,in
comp,onut
cond,in

Tcond, out

_T2L

T2V

_40 i i i i i i i i
20 40 B0 a0 100 120 140 160 180

Temps (minutes)

i
200 20

Figure-A VI-3 Graphique des températures du réfrigérant

7000 ! ! ! ! .

qeau,cond

5500 (- LA+

i

o

=1

=]
T

.

n

=1

=]
T

.

o

=1

=]
T

w

m

=1

=]
T

Puissance thermique (Watts)

3000 -

qref,coud,eau

BOOD | -~ ......

i a ‘ a a ‘ a ‘ a
20 40 [=n) 80 100 120 140 160 180

Temps (minutes)

200 20

Figure-A VI-4 Graphique des puissances thermiques

au niveau de 1'échangeur réfrigérant-eau

409



410

6500

BO000

a500

. i
m o
=] =1
=] =]

.
o
=1
=]

Puissance thermique (Watts)

3500

3000
BS

qeau,cond

qref,cond,eau I

Temps (minutes)

100

Figure-A VI-5 Puissances thermiques au niveau de I'échangeur
réfrigérant-eau pour un intervalle de 30 minutes

2800

2600

Puissance (Watts)

2400

2200
[

0.03

—Puissance
+ - Débit réfrigérant

0.025

--—0.02

75 e S
Temps (minutes)

0.015
100

Débit massique (kg/s)

Figure-A VI-6 Puissance consommée par le compresseur

et du débit massique de réfrigérant




5500

—
qref,coud,eau
T T T T T
! ! ! ! ! B
—_—— ; : : qref,evap

.

m

Q

=]
T

[ w
il o
=1 =1
=] =]
T T

(%)

o

=1

=]
T

Puissance thermique (Watts)

1500 -

AQOO e

1000
20

40 B0 BIU 1D‘EI WZID ‘Ulitl 16‘0 180
Temps (minutes)

Figure-A VI-7 Evolution temporelle de la puissance thermique
au condenseur, a l'évaporateur et de la puissance au compresseur

55 T T T T T \
N N N N N ’ COP
e ———— o — —_—————— -——
Lo - e COP
5 : thermo
COP.
15 : : : : : ideal
N N B N N _*-_COP
carnaot
s |
=T
O 3sh s
o
[N
LT S TTIT R POrE ©
I IS ST O SO S PR o 4
251 N
2L 4
15 1 1 1 Il 1 1 Il
20 40 &0 a0 100 120 140 160 180

Temps (minutes)

Figure-A VI-8 Evolution temporelle du
cop s coP thermos copP idéal €1 COP Carnot

411



412

5 BA ; .

——Ratio de pression

BB

o

m

m
T

Ratio de pression (E”!/Pl)

G4

535 1 i I | i 1 i
20 40 60 a0 100 120 140 160 180

Temps (minutes)

Figure-A VI-9 Evolution temporelle du rapport de pression au compresseur

Température ('C)

20 40 B0 =i} 100 120 140 160 180
Temps (minutes)

Figure-A VI-10 Evolution temporelle des températures
au niveau de la boucle #2



Température ('C)

op B

I I
—&—0 4 15 min
—&—15 4 30 min
—&—30 460 min
=& 175 4 205 min

i I i 1 i
10 20 30 40 50 =) 70 =in) a0 100
Position (m)

Figure-A VI-11 Evolution temporelle de la distribution

spatiale des températures au niveau de la boucle #2

] e S PP -
450} 1
400_ ................................................................................... -
o1 ] S P P APPSO, N
0 S S PP PPt ST, N
G, O :
B L L L T S S

250 1 i i I i p= T 2]

20 40 G0 a0 100 120 140 160 180

Temps (minutes)

Figure-A VI-12 Evolution temporelle des pressions
au niveau de la boucle #2

413



414

4500 T T T T T T 140
. —=—Puissance thermique
~+-Puissance thermique linéique

B H : —
. E
- -
- : 3
E @
=

5 .
= T
= =
2 o
g 4000 g
= =
€O E
o Bt
g =
b =
& )
= ¥
& G
wr
i
=
&

3500 i i i I i i i 100
20 40 B0 80 100 120 140 160 180
Temps (minutes)

Figure-A VI-13 Evolution temporelle de la puissance thermique et
de la puissance thermique linéique échangée au niveau de la boucle #2

% ! ! : : .
: : —Surch
2

20+

m
T

o
T

Surchauffe ('C)

B5 70 75 a0 85 a0 95 100
Temps (minutes)

Figure-A VI-14 Evolution temporelle de la surchauffe
au niveau de la boucle #2



415

003 . . T I I 0
' : — Débit massique
——Surch
2
-
0.025 - 20~
P &
= e
@ o
= b
= =
= =
4 =
]
£ =9
= g
= -
o002 10 b=
[}
0015 | i i 1 i 1 0
B5 70 7a a0 85 90 95 100

Temps (minutes)

Figure-A VI-15 Evolution temporelle du débit massique de réfrigérant
et de la surchauffe au niveau de la boucle #2

300

250

1 1
3 70 3 0 3 o0 3 100
Temps (minutes)

Figure-A VI-16 Evolution temporelle de P; et Py






ANNEXE VII

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #3 ACTIVEE): TEST 120 MINUTES

Fichier: Data 660 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 3 activé [1360:2568]

Pas de temps d'enregistrement: 10 secondes

Durée du test: 3.5 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [1540:1600] Premiéres 10 minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 2: [2500:2560] 10 minutes du test aprés 110 minutes de fonctionnement en
régime quasi-permanent

Intervalle 3: [2000:2180] 30 minutes pour analyse
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ANNEXE VIII

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #1, #2 ET #3 ACTIVEES): DATA 647

Test: Data 647 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 1, 2 et #3 activés

Pas de temps d'enregistrement: 7.3 secondes
Durée du test: heures de fonctionnement continu
Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:
Intervalle 1: [3300:12000]

Intervalle 1: [3300:4283]

Intervalle 1: [4200:4283]
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ANNEXE IX

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #1 ET #2 ACTIVEES): DATA 647

Test: Data 647 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 1 et 2 activeés

Pas de temps d'enregistrement: 7.3 secondes

Durée du test: 2 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [1:1170]

Intervalle 2: [288:741]

Intervalle 3: [1470:1530] 10 premiéres minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 4: [1950:2010] 10 dernieres minutes en régime quasi-permanent
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ANNEXE X

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #2 ET #3 ACTIVEES): DATA 647

Test: Data 647 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 2 et 3 activés

Pas de temps d'enregistrement: 7.3 secondes

Durée du test: 2 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [2310:3270]

Intervalle 1: [2742:2997]

Intervalle 1: [1470:1530] 10 premiéres minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 2: [1950:2010] 10 derniéres minutes en régime quasi-permanent
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ANNEXE XI

RESUME DES TESTS EXPERIMENTAUX: MODE CHAUFFAGE CONTINU
(BOUCLE #1 ET #3 ACTIVEES): DATA 647

Test: Data 647 MatLab

Mode: Chauffage

Particularités: Puits 1 et 3 activés

Pas de temps d'enregistrement: 7.3 secondes

Durée du test: 2 heures de fonctionnement continu

Intervalles de temps pour I'analyse des résultats:

Intervalle 1: [1:1170]

Intervalle 2: [1234:1648]

Intervalle 3: [1470:1530] 10 premiéres minutes en régime quasi-permanent

Intervalle 4: [1950:2010] 10 derniéres minutes en régime quasi-permanent
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