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Un système de refbidissernent est typiquement consth6 d'un serpentin de 

refroidissement, d'un rehidisseur et d'une tour de refbidissement. Le rehidisseur 

produit de L'eau glacée qui est utilisbe au serpentin pour refroidir et déshumidifier de 

I'air. Le rehidissement naturel indirect (RNI) est une méthode qui permet de produire 

de I'eau glacée par temps h i &  en utilisant la tour de &bidissement. Pendant cette 

période, le rehidisseur est à l'arrêt, ce qui permet de réduire la demande et la 

consommation énergétique du système. 

Afin d'kvaluer la perfomiance du RNI selon Ie climat, le système de reftoidissement est 

simulé à I'aide du programme TRNSYS, auquel certaines modifications sont apportées- 

A titre comparatif, deux autres méthodes d'économie d'énergie sont aussi étudiées à 

l'aide de simulation, La première méthode (DR) consiste à réduire le débit d'eau de 

refroidissement de 30 % environ, ce qui permet de réduire la puissance de pompage et la 

consortunation du ventilateur de la tour de rehidissement. Cependant, le rendement du 

refioidisseur diminue. Avec la seconde méthode PT), la température de Peau de 

rehidissernent à l'en* du condenseur est Riminuée jusqu'au minimum permis par Le 

refkoidisseur, ce qui améliore le rendement du refioidisseur. Par contre, la demande 

énergétique du ventiIateur de Ia tour de rehidissement est augmentée. 



Pour un climat semblable à ceIui de Montréai, Québec, les résultats des simulati011~ 

indiquent que l'application du mode DR pexmet de réduire la consommation énergétique 
. 

annuelle du système de 3 4  %. En appliquant Ie mode BT, les économies s'élèvent à 

9,4 %. Cependant, c'est le mode RN1 qui est le plus paformant. Il peut être en fonction 

pendant plus de 48 % de L'année, permettant une réduction de la consommation 

énergétique aunueHe du système de 3 1,6 %. 

En général, lorsque le c h a t  est h i d  et sec, le mode le plus pdonnant est le mode RNL 

Lorsque le système de rehidissement est soumis à un climat plus tempéré. le mode BT 

doit être préféré au mode RNI. Finalement, Le mode DR qui doit b priviIégié lorsque le 

climat est chaud et humide. 



ABSTRACT 

A cooling system is typically made of a cooling coil, a chiller and a cooihg tower. 

Chilled water, produceci by the cbiuer, is used to cool and dehumidify an air Stream using 

the cooluig coil. When the weather is col& indirect free cooling (IFC) produces chikd 

water using the cooling tower, During that time, the chiller is tumed off, which 

considerably reduces power demand and energy consumption. 

In order to evaluate the performance of IFC, a simulation of the coohg system is 

performed using TRNSYS, to which some modincations were made. The perfomances 

of two other methods for reducing a system's energy consumption are also evaluated, in 

order to compare them with IFC. With the fïrst one (RF), the water fiowrates were 

reduced by as much as 30 %, thus reducing the pumps and tower fan power consumption. 

However, RF causes a decrease in chiller efficiency. The second one (RT) consists in 

reducing the condemer water supply temperature to the minimum allowable by the 

chiller. With a reduced condenser water supply temperature, the chiller efficiency 

increases; however, the energy consumption of the tower fm also increases. 

In the case of Montreal, Qc, the resuits h m  the simulations show that the system energy 

co~lsumption is reduced by 3'4 % with RF. With RT, the system energy consumption is 

reduced by 9,4 %. F M y ,  the simulations show that IFC can be in use at lest  48 % of 



the year, which d u c e s  the system's en- consumption by 3 1,6 %; thus IFC is the most 

effective of all the methods studied. 
. 

Overall, IFC is the most effective method under coid and dry climates. Under temperate 

climates, RT should be implemented instead. Finally, under a hot and wet climate, RF 

should typicaiiy be use& 
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INTRODUCTION 

Dans un bâtiment, le système de chatisation a pour tâche principale de maintenir des 

conditions de confort et de qualité d'air dans chacune des zones qu'il dessert- 

Typiquement, ces conditions sont de 24 OC mec une humidité relative de 40 à 60 % l'été, 

et de 21 OC avec une humidité relative de 30 à 50 % l'hiver (norme ASHRAE 55-1992). 

Pour ce faire, le système de climatisation doit alimenter dans chaque wne un certain 

débit d'air' à une température et un taux d'humiditt5 précis, de façon à neutraliser les 

gains ou les pertes thermiques qui y sont enregistrés. L'ensemble de ces gains et de ces 

pertes thermiques forme ce qu'on appelle ici la demande en climatisation. 

La figure 1.1 illustre schématiquement une centrale de traitement d'air. Afin de réduire la 

consommation d'énergie du système, et aussi pour satisfaire les critères de qualité d'air 

intérieur, une fiaction de l'air de retour est recyclé et mélangé avec une fiaction 

complémentaire d'air neuf (environ 20 % du débit total). Le mélange obtenu est ensuite 

traité par les serpentins de chauffage, de rehidissement et par I'humidificateur de façon 

à obtenir les conditions d'alimentation requises, tout en étant au préalable filtré afin 

d'éviter d'encrasser les ailettes des serpentins. Les conditions d'alimentation sont 

obtenues en retirant ou en fodiuant  une certaine quantité d'énergie à l'air. Ces 

quantités d'énergie sont appelées charge de chauffage et d'humidification pour le 

chauffage et charge de rehidissement et de déshumidification pour le rehidissement 
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(ou, plus simplement, charge de climatisation). Par la suite, cet air est alimenté dans les 

zones de façon à satisfaire la demande en climatisation du biitiment- 

, - - Ventilateur de retour - 

: et de dbhiimïd16Mtion) 

- Air d'alimentation 
L 
L 
L 

Source chaude 
Bâîiient - : 

(Demande de climatisation) 

Figure 1.1 - Schéma d'une centrale de traitement d'air typique. 

L'énergie qui est foumie a L'air par le serpentin de chauffage ou l'humidificateur provient 

généralement d'une source chaude (d'eau ou de vapeur, non illustrée). De son coté, 

l'énergie qui est retirée du mélange d'air est -*se au système de refroidissement, par 

l'intermédiaire du circuit d'eau glacée qui circule, à l'aide d'une pompe, d'abord dans le 

serpentin de rehidissement et ensuite dans Ie refroidisseur. Par la suite, le rehidisseur 



transfert cette énergie au circuit d'eau de refroidissement, pour mfin être rejetée à 

l'environnement à l'aide d'une tour de refroidissement. On peut observer à la figure 1.1 
L 

des exemples typiques de conditions d'ophtions pour un système de cliniatisation 

(débits et températures d'eau). 

Il existe plusieurs variantes à la centrale de traitement d'air présentée à la figure LI; 

AS- (1996) dresse une Liste des principaux systèmes- Ces systèmes peuvent être 

regroupés sous deux catégories, soit le système à volume constant avec Lechauffage 

tenninal et le système à volume variable, 

Le systeme à volume constant avec réchauffage temiinal satisfait la demande en 

climatisation en alimentant dans les zones du bâtiment un débit constant d'air à une 

température variable. L'avantage de l'alimentation à débit constant est qu'il permet 

d'assurer dans chacune des pièces, en théorie du moins. une meilleure dilution des 

contaminants et ainsi d'y maintenir une meilleure qualité d'air intérieur. Cependant, ce 

type de système consomme beaucoup d'énergie. En effet, puisque le débit d'air alimenté 

est constant, les ventilateurs fonctionnait toujours à plein régime. De plus, l'air de 

mélange doit être refioidi de façon à atteindre Les conditions d'alimentation nécessaires 

pour satisfaire les besoins de la zone ayant La plus grande demande en climatisation. Par 

la suite, l'air alimenté doit être réchauffé dans les autres zones pour satisfaire les 

demandes locales et assurer le confort dans chaque pièce. 



De son côté, le système à volume variable satisfit la demande en alimeatant dans les 

zones un débit variable d'air à température constaute. De cette façon, on évite d'ajuster 

les conditions de l'air avant qu'il ne soit alimenté dans la zone. Par conséquent, on peut 

ainsi éviter de gaspiller I'énergie consommée auparavant De p h ,  lorsque la demande 

du bâtiment est moindre, on réduit Ie d6bit total d'air alimenté, et ainsi la consommation 

d'énergie des ventilateurs. En contre-partie, YutiIisation de ce système peut entraîner une 

mauvaise ventilation dans les zones aiirnentées, ce qui provoque une dégradation de la 

qualité d'air intérieur. 

Les concepteurs recherchent continuellement de nouvelles méthodes pour réduire 

l'énergie consommée par les systèmes tout en assurant une bonne qualité d'air intérieur. 

Étant donné que le compresseur du refroidisseur est une des composantes d'un système 

de climatisation qui consomme le plus d'énergie, il est donc souhaitable d'en réduire son 

utilisation. 

Une approche de plus en plus utilisée pour y parvenir consiste a concevoir des systèmes 

tirant avantage du concept de refi-oidissement natureI. Ce concept est très attrayant pour 

tout concepteur puisqu'il pemet d'envisager des économies importantes. Cependant, 

I'information disponible dans la Littérature se iimite principdement aux principes de 

fonctionnement ou aux inconvénients rencontrés lors de son application. Ii existe en eEet 

peu de domees concernant la performance énergétique du rehidissement naturel. En 

général, les études de performances qui font l'objet de pubiicatiom ont été réalisées sur 



des cas particuliers. Ainsi, le concepteur doit évaluer individuellement le potentiel de 

chaque méthode pour son application particdike. 

L'objectif de cette étude est par conséquent de foumir aux concepteurs de systèmes de 

refkoidissement une indication de la performance énergétique du rehidissement naturel 

afin qu'ils puissent ainsi évaluer son utilité dès la phase initiaIe de conception des 

systèmes. Plus spécifiquement, i'étude se limite au rehidissement naturel dit 

« indirect », puisque ce type de rehidissement nature1 est celui qui est le plus 

fkéquemment choisi par les concepteurs. Xl ne requiert entre autres que l'installation d'un 

échangeur à plaques et les accessoires appropriés, ce qui est avantageux dans le cas où on 

désire modifier un système existant. 

Le système de refroidissement retenu peut satisfaire une charge nominale de climatisation 

de 880 kW (250 tonnes) et sa performance est simulée pour une dizaine de conditions 

climatiques distinctes. Le système est constitué d'un serpentin de rehidissement, d'un 

refkoidisseur à compresseur centrifüge, d'un échangeur de chaleur à plaques, d'une tour 

de refroidissement, de deux pompes de circulation, ainsi que de deux contrôleurs. Pour 

chaque heure de l'année, les conditions d'opération du système de climatisation sont 

calculées en tenant compte de la charge de climatisation et des conditions 

météorologiques ayant cours à cette heure. On peut ainsi obtenir la consommation 

énergétique de chacune des composantes, ainsi que celie du système global. 



Le chapitre un présente des notions de bases sur Le refroidissement naturel, une revue de 

la iittérature sur le sujet, ainsi qu'une brève description du programme de simulation 
. 

utilisé. Les chapitres deux et trois décrivent les modèles mathématiques de la tour de 

reftoidissement et du serpentin de rehidissement utilisés lors des simulations. Les 

chapitres quatre et cinq portent sur le refbidisseur et l'échangeur à plaques, deux des 

modèles conçus pour cette étude- Finalemen& le chapitre six dicrit les simulations 

réalisées, expose les résultats obtenus et présente les conclusions qui en sont tirées. 



C a A f m 1  

NOTIONS DE REFROIDISSEMENT NATUREL 
* 

1 .  Généralités 

Le refroidissement naturel - aussi appelé rehidissement passif ou gratuit, ou encore 

cycle économiseur - est un concept qui permet de réduire la consommation d'énergie du 

système de climatisation. Il profite de conditions météorologiques avantageuses (c'est-à- 

dire, une basse température sèche de l'ai., ainsi qu'un faible taux d'humidité) pour 

refroidir l'air alimenté daos le bâtiment soit avec une assistance partieue ou nuile du 

refroidisseur. 

11 existe deux grandes classes de refioidissemait naturel. La première est constituée des 

méthodes de rehidissement naturel par mélange d'air extérieur et recyclé; cette classe 

porte ici le nom de rehidissement naturel aérauiique. La seconde regroupe les méthodes 

de production d'eau glacée a l'aide d'une tour de refkoidissement; elle est ici appelée 

refroidissement naturel hydraulique. 



1.2 Refroidissement naturel a6raulique 

Le refbidissemait naturel aéradique, mieux connu sous le nom de cycle économiseur 

d'air, est appliqué par l'intezmédiaire d'une gestion appropriée de I'aIimentation en air 

extérieur d'un bâtiment. En bref. l'air extérieur est mélange a Vair recyclé de façon à 

obtenir de L'air ayant des conditions qui permettent de réduire la charge de climatisation 

au serpentin de refroidissement et ainsi réduire la charge de refbidissement et le travail 

du compresseur du refhidisseur. Typiquement, on tente d'obtenir un air de mélange 

ayant la température désirée d'air d'alimentation, ou une température s'en approchant- Ii 

est à noter que le cycle économiseur d'air est surtout applicable lorsque des écarts sur la 

température et l'humidité désirées dans la pièce sont toiérés. 

Si les conditions de l'air ext6ricur 
sont dans cette -on, on alimente: 

un mélange d'air exîh-eur 
et recimilC 

Figure l.la - Abaquc psychromitrique dicrivant le 
cycle économiseur d'air sensiôle- 

Si les conditions de i'air extérieur 
sont dans m e  région, on alimente: 

un mélange d'air extérieur - 
n recircuié 

Figure I.lb - Abaque psychrométrique décrivant 
le cycle économiseur d'air 
enhipique- 
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Dubin et Long (1978) décrivmt le fonctionnement du cycle économiseur d'air selon deux 

modes. Le premier mode, le cycle économiseur d'air sensible (figure 1. la), compare les 
. 

températures sensiiles de l'air extérieur et de I'ak de retour avec celle de l'air 

d'alimentation désirée. S'il est possible d'appliquer le cycle, ii détemiùie dans quelles 

proportions on doit mélanger I'air neuf et l'air recyclé; par exemple, si la température 

extérieure est entre la température de retour et d'alimentation, on alimente à 100 % en air 

f i s .  Le second mode fonctionne de façon semblable au premier, mais en comparant 

cette fois-ci les enthalpies ; ce mode porte le nom de cycle économiseur d'air enthalpique 

(figure 1.1 b). 

A titre indicatif, Dubin et Long (1978) suggèrent que le premier mode ne soit utilisé que 

lorsque le climat est sec, c'est-à-dire lorsque le climat enregistre chaque année moins de 

4 500 OC-heures' de température de bulbe humide au-dessus de 19 OC (8 000 OF-heures 

au-dessus de 66 OF). Si ce critère n'est pas satisfait, le second mode doit être préféré ; le 

cas échéant, on augmente inutilement la charge de déshumidification (Genest et Bernier, 

1997). A titre d'information, on observe à Montréal 860 OC-heures de température de 

bulbe humide au-dessus de 19 OC. 

De son coté, Sun (1994) prbente q w  modes de refroidissement naturel aéradique; les 

deux qui sont présentés aux figures 1 .la et 1. lb ainsi que deux variantes semblables au 

I Somme de la dinércnce de température entre la température extérieure et la température de référence, 
pour toutes les heurcs de l'année. 
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mode de la figure 1-la Ii spWe pour chacun de ces modes les risques de gaspillage 

d'énergie ou le potentiel d'économie non exploité, selon les conditions atmosphériques 
. 

extérieures. Par contre, il ne spécifie pas dans queues conditions un mélange d'ai. 

extérieur et recyclé peut être fait, ni lorsqu'il est préférable d'alimenter le système à 

100 % en air extérieur- Il mentionne finalement que le cycIe économiseur d'air doit être 

utilisé en tenant compte à la fois de la température sèche et de l'enthalpie de l'air 

extérieur- 

Perkins (1984) présente une méthode graphique basée sur les bilans de chaleur qui 

permet d'évaluer les proportions d'air extérieur et recyclé lorsque le cycle économiseur 

d'air est ajouté a un système à volume constant avec réchauffage terminal. Cette 

méthode cherche à optimiser l'utilisation du cycle en minimisant la quantité d'knergie à 

dépenser pour réchauffer l'air dans les boîtes temiinales. Aussi, elle permet d'évaluer la 

fiaction de la demande en climatisation satisfaite par le cycle économiseur d'air. Il est à 

noter que cette méthode maintient la température d'alimentation constante au cours de 

l'année, alors qu'elle est normalement variable dans le cas d'un système a volume 

cornant. 

Finalement, Kao (1985) décrit la performance de plusieurs options de gestion des 

systèmes de climatisation pour divers bâtiments, incluant les deux modes de cycIe 

économiseur d'air présentés par Dubin et Long (1978). Ses travaux indiquent que 

l'utilisation d'un économiseur permet de réaliser des économies substantielles sur la 
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consommation énergétique du système de climatisation. De plus, il mentionne que 

l'économiseur enthalpique est légèrement plus efficace que I'économiseur senst'ble. Ii 
. 

note par contre que si i'économiseur est utilise avec un système à volume constant avec 

réchauffage tcmiinal, la charge de réchauffage (l'énergie fournie à l'air dans les boîtes 

terminales) est substantiellement augmentée. 

1 3  Refkoidissemtnt naturel hydraulique 

Le refioidissement naturel hydraulique, ou simplement le rehidissement naturel, est la 

catégorie qui permet aux systèmes de climatisation de produire de l'eau glacée sans avoir 

recours au rehidisseur. Lorsque la température humide de l'air extérieur est 

sufnsamment basse, il est possible d'obtenir de la tour de refroidissement de l'eau a la 

température de l'eau glacée a la d e  de I'6vaporateur. De cette façon, l'eau obtenue de 

la tour peut être directement alimentée au serpentin. 

En effet, la température de l'eau obtenue d'une tour de refroidissement s'approche de la 

température humide de l'air extérïeirr, en théorie, avec une tour de dimensions infinies, 

on pourrait obtenir de I'eau à la même température que la température humide de l'air 

extérieur. Lorsque l'eau obtenue de la tour est ahentée directement au serpentin de 

refroidissement, on évite d'opérer le rehidisseur. Par conséquent, on peut réduire la 

demande énergétique du système de rehidissement d'au moins 80 % (de 3,s kW jusqu'à 

0'7 kW par kW de rehidissement; BAC. 1980). A titre indicatif, Kailen (1982) 



recommande que le rehidissement naturel hydraulique ne soit envisagé que lorsque le 

clunat enregistre 2 200 OC-jours ou plus de température de bulbe humide sous 7 OC 

(4 000 OF-jours sous 45 OF). Dans le cas contraire, les économies réalisables ne justifient 

pas l'investissement supplémentaire requis pour i'implantation d'une de ces méthodes. À 

ce sujet, Montréal enregistre 2 368 OC-jours de température de bulbe humide sous 7 OC. 

Plusieurs auteurs (Fenster et Grantier, 1981; Kallen, 1982; Marley, 1982; G o s w d  et 

Reveliotty, 1987; Hipskind et al., 1991; Murphy, 199 1; et ASHUE, 1996) décrivent les 

principales méthodes qui permettent de réaliser du rekidissement naturel : le 

rehidissement naturel direct, le refioidissement naturel indirect, ou le refroidissement 

naturel par migration de rénigérant. 

1 2 d 

refioidissement 

- - - - c-ts d'eauclassiques - circuit d'eau m mode refkoidisscment naturel 

Figure 1.2 - Système de climatisation fonctiounant en mode rehidissement naturel direct, 
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Le rebidissement naturel direct (figure 12)' aussi appelé cycle épurateur (sîrainer 

cycle) par certains auteurs, est une méthode qui alimente directement au serpentin l'eau 
8 

obtenue de la tour @arcours ab4 5 12de), alors que dans un système classiquey l'eau de 

rehidissement circule de la tour au condenseur @arcours abcde), pendant que L'eau 

glacée circule du serpentin à l'évaporateur (parcours 123 4 5). Ces systèmes sont les plus 

simples et les plus efficaces themiquement car iI n'y a pas d'échangeur intemédiaire et 

parce qu'on n'utilise qu'une seule pompe de circulation. 

Cette méthode n'est pas favorisée par les concepteurs puisque l'eau obtenue de la tour est 

généralement salie par l'environnement, ce qui pourrait encrasser le serpentin de 

refroidissement. Il est donc nécessaire d'épurer ou de filtrer l'eau pour éviter d'encrasser 

le circuit d'eau glacée ; Marley (1982) et Murphy (1991) recommandent de filtrer un 

débit minimal d'eau entre 5 % et 10 % du débit total circulé dans la tour. Il est possible 

de se passer du filtre en utilisant un serpentin dans une tour de refroidissement, où l'eau 

est refkoidie par de l'eau qui ruisselle sur Le serpentin exposé dans la tour (Goswami et 

Revelïotty, 1987). Cependant, I'efficacité thermique n'est pas ausn élevée puisqu'il n'y 

a pas de contact direct entre I'eau de refkoidissement et I'eau qui ruisselle dans la tour. 

Dans un système de refioidissement faisant usage du refroidissement naturel indirect 

(figure 1.3)' on utilise un échangeur de chaleur intermédiaire plutôt que d'alimenter l'eau 

glacée directement au serpentin. Dans un tel cas, L'eau de refioidissement et l'eau glacée 

sont circulées dans un échangeur de chaieur (parcours abdef et 12456. 



respectivement), comparativement au mode nomial d'opération, où elles sont cimilées 

dans le refroidisseur @arcours abcef et 12356, respectivement). L'utilisation d'un 
. 

échangeur permet d'éviter les problèmes d'encrassement du serpentin décrits ci-dessus, 

tout en évitant de faire fonctiomer Ie rehidisseur, 

Figure 1 3  - Système de climatisation fonctionnant en mode refroidissement nature1 indirect 

On utilise généralement des échangeurs à plaques avec cette méthode, puisqu'il est 

possible d'obtenir une petite approche entre la tempbture à l'entrée de l'eau de 

refbidissement et la température de sortie de l'eau glacée. Pour des raisons 

économiques, Hipskind et al. (1991) et Kelly (1996) recommandent de choisi un 

échangeur qui permet d'obtenir une approche d'environ 1'5 OC, afin de réduire au 

minimum la perte d'efficacité thermique liée à l'utilisation de l'échangeur de chaleur. 



La compagnie Marley (1982) présente une alternative au doidissement naturel 

indirect, le rehidissement naturel par partage de charge (figure 1.4)- Cette alternative 
& 

positionne I'échangeur en série avec le rehidisseur, en amont de celuici dans le cucuit 

d'eau giack et celui de rehidissement. Elle permet de tirer avantage des deux faits 

suivants : 

vanne 
3-voies 

- - - - - circuits d'cau classiques - circuits d'cau m mode partage de charge - -  c-ts d'eau en mode rcfioidisscmcnînaairtl 

Figure 1.4 - Système de crimatisation fonctionnant en mode refioidissement naturel par partage de charge- 

a) la temphture de l'eau de refroidissement diminue à mesure que la température 

de bulbe humide de l'air diminue ou que le rejet thennique à réaliser diminue ; 

b) la puissance consommée par le compresseur du refroidisseur diminue à mesure 

que la charge de rehidissement à satisfaire diminue ou que la température de 

l'eau à l'entrée du condenseur niminue. 
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Conséquemment, lorsque la température de l'eau de rehidissexnent obtenue de la tour 

est inférieure à la température de l'eau glacée à la sortie du serpentin, on rehidit  au 
* 

préalable l'eau glacée à l'aide de I'échangeur à plaques (parcours abcde f et 12 3 4 5 6, 

respectivement), plutôt que d'utiliser simplement le rehidisseur (parcours abdef et 

12456, respectivement). Par conséquent, on réduit la température de l'eau glacée 

alimentée a i'évaporateur, et ainsi la charge de refiroidissement. De plus, puisque la 

température de l'eau de refroidissement à l'entrée du condenseur est réduite, on peut ainsi 

diminuer le travail fart par le compresseur, et par conséquent la coasommation d'énergie 

du renoidisseur. Ainsi, le rejet thexmique à la tour est lui aussi réduif ce qui diminue la 

température de l'eau de refroidissement obtenue de la tour. Finalement, lorsque la 

température de I'eau obtenue de la tour est suffisamment basse et que I'eau glacée 

obtenue à la sortie de l'échangeur est à la température désirée, le refioidisseur est mis à 

l'arrêt. L'eau ne circule donc plus dans le refioidisseur et Ie système fonctionne selon Le 

mode de refioidissement naturel indirect décrit auparavant (parcours abce f et 12 3 5 6, 

respectivement). 

Le dernier type, le refioidissement naturel par migration de réfigérant, utilise un 

refkoidisseur spécialement conçu pour fonctionner en mode a thermosiphon D (Fenster et 

Grantier, 1981; Kailen, 1982; et Marley, 1982). Dans ce cas, le rénigérant circule 

Librement grâce a la différence de masse volumique du réfigérant entre l'évaporateur et 

le condenseur. Ainsi, le transfert thermique s'effectue naturellement à I'intérieur du 

refioidisseur, sans l'assistance du compresseur. Cependant, plusieurs inconvénients 



nuisent à la performance de ces systèmes. Tout d'abord, deux pompes sont en activité, ce 

qui augmente à la fois I'approche globale du systéme de chatisation et la coll~~mmation 
:% . 

globale d'énergie. Eiuuite, Peau obtenue à la sortie de la tour doit habituellement être à 

une température inf6rieure à 10 OC pour obtenir un transfert thermique satisfaisant au 

refkoidisseur. Finalement, la capacité maximale du thermosiphon est limitée à la fois par 

la chaleur latente du réfigérant et par l'approche entre L'eau glacée et I'eau de 

refkoidissement au rehidisseur. Selon les auteurs, un thermosiphon peut typiquement 

s a t i s f k  à une charge de rehidissement équivalente à 10 % de la capacité nominale du 

refkoidisseur, si on maintient une approche entre Seau glacée et I'eau de refroidissement 

de 1,7 OC. Par ailleurs, ii peut satisfaire à environ 45 % de sa capacité nominale en 

refroidissement avec une approche de 6,7 O C .  

Lorsque la charge de climatisation augmente, la température de l'eau glacée requise doit 

être diminuée; par le fait même, si la température de I'eau de refkoidissement à l'entrée 

du condenseur demeure constante, la différence entre les températures de l'eau à l'entrée 

du condenseur et à la sortie de I'hporateur niminue. Cependant, la charge augmente 

généralement en même temps que la température humide de l'air exteriew, 

conséquemment, la température de I'eau de refioidisstment mgmente également, ce qui 

réduit d'autant l'approche au rehidisseur. Par conséquent, alors que la charge de 

refroidissement augmente, la capacité du thermosiphon est doublement diminuée. Ainsi, 

son utilisation est généralement limitée à une courte période de i'année. Toutefois, les 

résultats obtenus par Hipskind et al. (1991) Uidiquemt que sa performance peut être 
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comparable aux autres méthodes de rehiidissement naturel hyâraulique lorsqu'il est 

utilisé dans les climats chauds et humides. Sous de tels climats, la température sèche et la 

température himiide sont généralement près rune de l'autre. Donc, lorsque Ia 

température humide est relativement basse et qu'elle permet d'obtenir de l'eau de 

refroidissement sufnsamment froide, la température sèche est basse elle aussi et par 

conséquent Ia charge de climatisation- Ce qui expfiqye qu'un rehidisseur en mode 

thermosiphon peut ginhiement satis- la charge de climatisation réduite qu'on 

observe sous ces c h a t s  aussi bien que le rehidissement naturel direct ou indirect . 

1.4 Pertormance des méthoàes de refroidissement naturel 

Les économies réalisables par chacune des méthodes de refroidissement naturel varient 

selon les applications et les conditions climatiques. Fenster et Grantier (1981) comparent 

le potentiel d'8conomie pour la plupart des méthodes dans le cas d'une petite installation 

manufacturière hypothétique située à Chicago. Cette installation est équipée d'un 

système de climatisation typique, tel qu'illustré par la figure 1.1. Les résultats obtenus 

sont présentés dans le tableau 1.1. 

On constate que le rehidissement naturel aéradique est celui qui permet de réaliser les 

plus grandes économies d'énergie. On peut aussi observer qu'on ne réalise qu'un faible 

gain en lui combinant le mode hydrauiique direct, En effet, les deux méthodes 

s'appliquent généralement pendant la même pinode de l'année. Conséquemment, 
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I'utilisation de la méthode aétatdïque empêche généralement l'application de la méthode 

hydraulique, puisque le refioidîsseur est déjà à l'arrêt. 
& 

Tableau 1.1 - Compmk~n des mithodes de dioidirsement natureL 

* l'auteur n'a pas indiqui si le cycle économiseur d'air implanté dans l'étude est sensiTble ou enthalpique- 

Refroidissement natanl 

Aéradique * 
seul 
avec hydraulique direct 

Welsh (1984) expose les détails de l'utilisation d'un système de rekiâissement naturel 

par migration de rénigérant alimentant les bâtiments d'un centre de recherche agricole 

situé à Greenfield, en Indiana En mode thermosiphon, le rehidisseur satisfit en 

moyenne une charge équivalente à 25 % de sa capacité nominale et permet de réduire la 

consommation annuefle d'énergie du centre d'environ 15 %- D'un autre côté, Nelson 

(1994) décrit un système utilisant le rehidissement naturel hydraulique indirect dans un 

édifice à bureau de Madison, au Wisconsin. Celui-ci permet de réduire la consommation 

annuelle d'énergie du bâtiment d e  650 000 kWh, et sa demande électrique de pointe de 

210 k W  (43 %)- 

Réduction 

8,0 % 
8,7 % 

Refkoidissement naturel 

Hydraaliqae 
dücct 
indirect 
par migration de rinigérant 

Réduction 

6,3 % 
5,1% 
4,6 % 



1.5 Survot du programme de simuiation TRNSYS 

. 
L'étude est réalisée avec Ie programme modulaire de simulation de systèmes thermiques 

TRNSYS~ version 14.2, combiné à i'interfiace graphique IIS~B~? version 2. Ce 

programme permet de choisir les constituants du système à partir d'une bibliothMue de 

composantes préexistantes, &rites en FORTRAN- Il est aussi possible de modifier ces 

composantes, de remplacer certaines de celles-ci ou d'en ajouter de nouvelles. 

On prépare une simulation en assemblant les différentes composantes dans une fmêtre du 

programme IISiBat. La figure 1.5 illustre un exemple simplifié de système de 

climatisation assemblé avec IISiBat. Ces composantes sont reliées entre elles de façon à 

ce que I'information soit transmise d'une composante à l'autre. Par exemple, à la figure 

1.5, le serpentin de rehidissement (icône SerpRef) doit refbidir un certain dCbit d'air de 

façon à satisfaire une demande quelconque en climatisation obtenue d'un fichier (icône 

Demande). Le fichier contient ici le débit d'air à rehidir ainsi que les conditions de l'air 

de mélange alimenté au sexpentin. Cette information est transmise au serpentin de 

refkoidissement par l'intermédiaire du lien entre les deux icônes (représentée par la 

flèche). Afin de refroidir et de déshumidifier l'air, le refroidisseur (icône Rehid) doit 

f o h  au serpentin une certaine quantité d'eau glacée; le lien partant de Rehid  et allant 

TRNSYS. A transimt system simulation nosaam, Solar Energy Laboratory, University of Wisconsin- 
Madisson, Madisson, EU 
Interfiace Inallirent DOW ia simulation de bâtiment, Ccntrc scientifique et technique des bâtiments, 
Sophia-Antipolis, France 
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vers SerpRef transmet le débit d'eau glack foinni et la température de cette eau au 

modèle de serpentin- Les conditions de l'air à la sortie du serpentin sont par la suite 
. 

écrites dans un fichier de données pour être lues ultérieurement (icône h). 

sortie du serpentin est acheminée au 1--1 *-* 

De son coté, l'eau glacée obtenue à la 

rehidisseur, par I'intermédiaitre du 

second lien reliant ces deux icônes. De 

cette façon, le rehidisseur peut 

a7 4m-l 

calculer la charge de climatisation qu'il 
' 

1s - Assablage dans des 
composantes d'une simulation TRNSYS- 

doit satisfaire ainsi que sa consom- 

mation énergétique et son coefficient de performance; dans cet exemple, ces informations 

sont écrites dans un second fichier (icône Charge). Afin d'effecher un rejet thermique 

(et de calculer la puissance demandée par le refroidisseur), de l'eau de refkoidissement 

doit être acheminée vers le refioidisseur. Celle-ci provient de la tour de rehidissement 

(icône Tour) qui calcule la température de l'eau obtenue en fonction de la température de 

l'eau obtenue du refioidisseur et des conditions climatiques (icône Meteo). 

La figure 1.6 iliustre la spécification du transfert de l'information entre deux 

composantes reliées entre elles. Dans ce casci, les sorties de l'évaporateur du 

refioidisseur (c'est-à-dire les conditions de l'eau glacée produites par celui-ci) sont 

reliées avec les entrées correspondantes du serpentin de refroidissement. Cette fenêtre 
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permet aussi d'obsmer les valeurs des conditions d'en* au serpentin au début de la 

simulation. Dans le cas illustré, ces valeurs sont en OC pour les températutes. en 
b 

kg d7eau/kg d'air sec pour I'hUIIildité absolue. et en k g h  pour les débits. 

Figure 1.6 - Exemple de définition de Iiens entre les sorties du rehidissem ct les entrées du serpentin. 

Lorsque l'assemblage des composantes est termine, IISiBat transmet les informations 

décrivaut le système à simuler à TRNSYS. Ce dernier assemble les entrées et les sorties 

de chacune des composantes en un systéme d'équations qui est par la suite solutiomé. Le 

logiciel calcule les conditions obtenues à la sortie de chacune des composantes, à pa r t .  

des valeurs qui lui sont transmises a l'entrée de chacune d'entre e k .  Si les conditions à 

la sortie de certaines composantes sement de données à l'entrée des autres composantes 

(par exemple, l'eau glack obtenue du refhidisseur qui est acheminée à l'entrée du 

serpentin), le programme calcule de nouveau les conditions à la sortie à partir des 

nouvelles données à l'entrée. Finalement, TRNSYS riitère les calculs de cette façon 

jusqu'à ce que les valem obtenues à la sortie de toutes les composantes aient convergé 

ou qu'un certain nombre maximal d'itérations soit atteint, selon la tolérance et les Limites 

fixées par l'usager. Les résultats obtenus peuvent être afïïchés a 1'Ccran ou écrits dans un 

fichier de type texte qui peut b consuité par l'usager. 



CHAI?- II 

MoDÉLIsATIoN DE LA TOUR DE REFROIDISSEMENT 
* 

De nombreux procédés, dont Les systèmes de climatisation, requièrent une source d'eau 

de refioidissement pour W s a  un rejet thermique- Ce rejet thermique s'effectue 

généralement au moyen d'une tour de nshidissement plutôt que d'utiliser l'eau de 

l'aqueduc ou d'une source naturelle. Ce choix pemet d'éviter des problèmes d'impacts 

écologiques, tout en étant relativement économique dans les localités où l'eau d'aqueduc 

n'est pas disponible à bon prix. 

ASHRAE (1996) àresse une liste des principaux types de tours de refioidissement. Une 

tour de refkoidissement à commt-croisé induit a été retenue pour la présente étude. Celle- 

ci est illustrée schématiquement à la figure 2.1. Ce type de tour est le plus utilisé en 

climatisation. Il présente en effet de nombreux avantages, tels qu'une distn7ution de 

l'eau par gravité plutôt qu'avec des gicleurs (qui peuvent s'encrasser), ainsi que des 

dimensions réduites pour une même capacité de refroidissement. De plus, il est 

disponible dans la librairie de modèles de base de TRNSYS. 



MatineI 

Eau froide 

Figure 2.1 - Schéma d'une tour de dioidlssement Figtue 2 J - Paramitres décrivant les états de I'eau 
à courant-croisé. et de l'air daas la tour. 

Le principe de fonctionnement est expliqué par de nombreux auteurs (notamment : 

Bernier, 1995; et ASHRAE, 1996)- Les tours de refroidissement sont conçues pour 

maximiser la surface d'échange et le temps de contact entre L'air et l'eau. L'eau à 

refroidir entre en haut de la tour où elle est atomisée. Lors de sa descente vers le bas, elle 

rencontre le matériel de remplissage qui ralentit sa chute. Finalement, l'eau rehidie se 

retrouve dans le bassin de retour d'où elle est pompée vers son lieu d'utilisation. L'air 

est aspiré dans la tour au moyen d'un ventilateur et distribué uniformément au travers du 

remplissage. Le de5it d'air alimenté à la tour peut être var5 à l'aide d'un ventilateur 

muni d'un moteur à plusieurs vitesses ou d'un entraînement à fréquence variable reiié au 

moteur électrique. 
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Le contact direct entre I'eau et I'air est à l'origine de deux t r a n s f i  thenniques qui 

contribuent à diminuer Ia température de Seau : un transfért de chaleur sensible, par 
. 

convection entre l'eau et l'air, et un transfert de chaleur latente, suite à l'évaporation 

d'une certaine quantité d'eau de rehidissement dans l'air. Tel que mentiornt5 par 

Seniier (1995). le transfert de chaleur latente est nettement plus important que le premier, 

étant responsable d'environ 90 % de l'échange thermique total dans une tom C'est pour 

cette raison qu'un des c r i t h  principaux de s6lection d'une tour de refroidissement est la 

température humide de i'ak En théorie, si on utilise une tour de dimensions infinies, la 

température de l'eau qui y est alimentée peut descendre jusqu'à la température humide de 

l'air à I'entrée de celleci. Cependant, dans la pratique, on cherche habituellement à 

obtenir une approche (la dinérence entre ces deux températures) de l'ordre de 5 OC. 

2.2 Description da mod6le mathématique 

II existe plusieurs modèles de tour de refkoidissernent dans la littérature. ASHRAE 

(1996) présente un modèle développé par Baker et Shryock (1961; et Baker, 1984). Ce 

modèle divise la tour en un nombre fini de volumes; l'échange de chaleur et de masse 

dans chacun de ces éléments est calculé selon la théorie de Merkel(1925). De leur coté, 

Webb -et VilIacres (1984) introduisent une série d'algorithmes permettant de simuler la 

performance des équipements de refroidissement par évaporation, incluant un modèle de 

tour de rehidissement- Ces algorithmes utilisent aussi les appmximations de Merkel 

(1925). Par conséquent, ces deux modèles négligent les pertes en eau par évaporation qui 



26 

se produisent dans ces équipements. Finaiement, Shelton et Weber (1991) présentent un 

modèle qui solutionne les équations fondamentales de conservation d'énergie et de masse 
. 

dans la tour, tout en tenant compte des pertes en eau par évaporation. De plus, cette 

demière méthode utilise une version modifiée de la loi des ventilateurs, pour laquelle la 

puissance est proportiomeile au débit d'air élevé à la puissance 3,2 plutôt qu'au cube (3). 

Le modèle de tour de refroidissement utiiisé dans Ia présente étude est le modèle de base 

de TRNSYS, auquel certaines modifEcations ont été apportées. Ce modèle est basé sur 

les travaux de Braun et al. (1989; et aussi Jaber et Webb, 1989) qui présentent un modèle 

de tour utilisant la théorie de l'efficacité des échangeurs de chaleur (Incropera et De Witt, 

1990). La figure 2.2 présente les paramètres utilisés pour décrire les différents états de 

l'air et de l'eau dans la tour. 

2.2.1 Développement général 

Connaissant l'efficacité E d'un échangeur pour des conditions données, il est possible de 

caiculer le taux d'échange de chaleur dans la tour, Q, , avec la relation cidessous : 



Selon la théorie de l'efficacité des 

échangeun. Q, est défini comme . 
étant le taux d'échange themiique 

maximal possible entre l'air et I'eau- 

Pour détexmÏner cette valeur, on 

compare les capacités calorifiques de 

I'eau et de l'air, M, et Ma, en 

5 10 15 20 25 30 35 40 45 

T m -  ("Cl 

Figure 23 - Dé&tion de la chaleur spécifique de 
saturation de I'air 

recherchant laquelle des deux a la plus petite valeur- Les capacités caloritiques sont 

calculées à l'aide des équations suivantes : 

Pour l'eau : 

Pour l'air : 

où cs, la chaleur spécifique de saturation de I'air, est définie comme la pente moyenne de 

l'enthalpie de l'air saturé en fonction de la température de l'eau (illustrée a la figure 2.3). 

La valeur de c, peut être estimée à l'aide de l'équation suivante : 

où hym et &Te,1 sont respectivement les enthalpies de l'air saturé à la température de 

I'eau à l'entrée et à la sortie de la tour, 



La plus petite valeur d'entre M, et M, est appelée M- et la plus grande devient Mm. 

Le développement qui suit suppose que M ~ , ,  = W. 

Ii est maintenant possïbie de déterminer la valeur de Q ,  . Sachant que La température 

de l'eau qui s'écoule dans la tour tend à s'approcher de la température de L'air humide à 

l'entrée, le taux maximal d'échange thermique de l'eau est calculé comme suit : 

Par la suite, il faut obtenir la valeur de &pour évaluer Q,, . Dans Le cas d'un échangeur 

à courant-croisé, Jaber et Webb (1989) recommandent cependant I'utilisation de 

l'équation pour deux fluides non-mélangés; dans ce cas, la valeur de E est donnée par 

l'équation suivante : 

où M est dénni comme le rapport des capacités calorifiques, M,, / Mm. Pour le cas 

étudié, celui-ci est donc équivalent à : 



* 

La valeur du NUTde l'équation 2.5 est calculée à l'aide de la définition du NUT pour les 

tours de refroidissement (Baker, 1961 et 1984; Jaber et Webb, 1989; et Kuehn, 1996), 

c'est-à-dire : 

où K est un coefficient de transfert massique, et aV représente la surface d'échange totale 

entre L'air et l'eau dans la tour. Remplaçant M,,, par M& utilisant la définition formelle 

de c, et réarrangeant l'équation, on obtient finalement : 

Le NUT donné par cette équation est généralement appelé « NUTde l'eau ». Ii permet de 

caractériser Ia performance de la tour de refkoidissement, mais seuIernent pour un seul 

rapport de débit malma. Afin d'obtenir une relation générique, on doit évaluer 

plusieurs NUTL pour différents rapports de débits. Pa. la suite. on évalue la valeur des 

coefficients c et n de la corrélation suivante (Lowe et Christie, 1961; B d e r  1995; et 

ASHRAE, 1996) : 



Cette corrélation sert enfin a caractériser la performance d'une tour de refroidissement, 

peu importe les débits d'ai. et d'eau qui lui sont alimentés. La section 2.3 détaille la 

methode utilisée pour déterminer c et n dans le cadre de cette étude. 

Par la suite, on peut évaiuer la température de l'eau à la sortie de la tour, avant qu'elle ne 

se mêle à celle du bassin, à l'aide d'une simple équation de conservation d'énergie- En 

négligeant les pertes en eau par évaporation, tel que suggéré par Merkel (1925), on peut 

établir cette dernière sous la forme suivante : 

Les équations 2.3 à 2.10 peuvent maintenant être solutionnées pour prédire la 

performance de la tour. On remarque qu'il est nécessaire d'effectuer quelques itérations 

puisque la valeur de ç dépend de la température Te+ 

Toutefois, pour obtenir une estimation précise de la température de sortie de l'eau, il faut 

tenir compte des pertes d'eau par évaporation. Dans le cas contraire, Braun et al. (1989) 

indiquent qu'on pourrait obtenir une erreur sur celle-ci aiiant jusqu'à 2 OC. Ainsi, il 



propose l'utilisation des éqyations suivantes, qui permettent d'obtenir le débit d'eau à la 

sortie de la tour, après évaporation : 
. 

où W,*~E est l'humidité absolue effective de l'air saturé. On obtient cette valeur en 

recherchant la valeur comspondante d'humidité absolue à partir de la valeur de La 

calculée avec l'équation donnée ci-dessous : 

Connaissant les pertes par évaporation, on peut maintenant calculer la température de 

l'eau a la sortie de la tour, à l'aide du bilan thermique suivant : 

(2.1 Ob) 

où TEf est la température de référence pour les mesures d'enthalpie, typiquement égaie à 

O OC. 



2.2.2 Bilan Fimai 

L'eau obtenue à la sortie de la tour est mélangée à ceUe du bassin de retour. auquel on 

ajoute une quantité d'eau d'appoint correspondant a Seau perdue par évaporation. L'eau 

fioide produite par la tour est ainsi puisée à partir du bassin. Sachant que m, = m,, et 

que m, = me, + m,, un simpIe bilan thermique permet d'ivaluer la température de 

l'eau du bassin, c'est-à-dire : 

2.2.3 Puissance au ventilateur 

En connaissant la puissance nominaie du moteur du ventilateur et le débit d'air nominal 

dans la tour, le modèle calcule la puissance requise en utilisant la loi des ventilateurs : 

où l'indice nom est associé aux conditions nominales d'opération. Il faut noter que Le 

modèle de TRNSYS ne tient pas compte du rendement du moteur ou d'un entraînement a 

fréquences variables lorsque le ventilateur fonctionne à régime partiel. 



2.2.4 Cas particuliers du modèie 
L 

2.2.4.1 Cas où Mmr = M. 

Dans le cas où M- = M, le développement décrit ci-dessus doit être modifié. En effet, 

Q, est maintenant défini comme représentant Ie taux maximal d'échange thermique de 

1 ' .  L'enthalpie de l'air qui circule dans la tour tend à s'approcher de l'enthalpie de 

l'air saturé à la tempérahm de l'eau à l'entrée. Ainsi, Q, doit cette fois ê e  quantifié 

avec la relation suivante : 

Aussi, de par sa définition, M devient dors : 

De même pour le MIT, qui devient : 



Celui-ci est communément appelé NUT de l'air D. En multipliant l'équation 2.9a par 

m,,/m,. on obtient une autre forme de la conéiation, utilisée cette fois pour calculer le 

mG: 

2.2.4.2 Tour de refroidissement à contre-courant 

Le modèle de TRNSYS permet aussi de modéliser une tour de refroidissement à contre- 

courant. Dans un tel cas, l'air entre dans la tour par le bas et sort de celle-ci par le haut, 

tout en étant en contact direct avec l'eau qui descend. La modélisation de cette tour 

demeure identique à la procédure décrite ci-dessus, à l'exception de l'équation 2.5. 

Celle-ci est remplacée par l'équation suivante, qui correspond à l'efficacité d'un 

échangeur à contre-courant : 

2.3 Évaluation des coefficients c et n de Ia corrélation pour 

La description complète de la performance de la tour requiert l'évaluation des 

coefficients c et n de l'équation 2.9a (ou 2.9b). Ceux-ci peuvent être calculés par le 
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modèle de TRNSYS à partir de données expérimentales. Pour chacun des points 

d'opération, il est alors nécessaire de foumir le débit d'air, la température humide de l'au 
. 

à l'entrée de la tour. le débit d'eau alimente a celle-ci, ainsi que la température de I'eau à 

l'entrée et à la sortie. En utilisant ces données, le Q, approprié est d'abord calculé à 

l'aide de l'équation 2.4a ou 2.4b. selon la valeur de M-. Par la suite, E est obtenu à 

partir de l'équation 2.1, et une première estimation de Q, est calcuiée en négligeant les 

pertes en eau par évaporation. On détermine ensuite un premier NUT en utilisant 

L'équation 2.5a ou 2Sb, choisie selon la valeur de M-. Connaissant l e  NUT, on évalue 

les pertes en eau par évaporation avec les équations 2.1 1 à 2.13, ce qui permet d'obtenir 

une deuxième estimation de Q, . Un nouveau E est calculé avec l'équation 2.1 pour être 

comparé avec la valeur précédente, en répétant les opérations interniédiaires jusqu'à ce 

que la valeur de E converge. 

Finalement, la valeur trouvie de NUT est ajustée par le rapport des débits d'eau et d'air, 

selon la valeur de M-, de façon à ce qu'il corresponde au NUTG de l'équation 2.9b. 

Lorsque tous les NUTG sont obtenus, le modèle détermine les coefficients c et n par une 

méthode de régression linéaire Interne à TRNSYS. 



2.4 Modifications apportées au modèle de TIWSYS 

Tel que mentionné à la section 2-2, le 

modèle de tour de refroidissement de 

TRNSYS est inspiré des travaux de Braun et 

al. (1989). Cependant, le modèle dÛpomible 

avec la version 14.2 de TRNSYS n'utilise 

pas L'équation 2.5 pour calculer l'efncacité 

d'une tour à courant-croisé. Il utilise 

l'équation décrivant un échangeur a courant- 

croisé pour lequel un des fluides est mélangé 

Température Q l'eau 
à l'entrée (OC) 

cas pour thco = 3 f .4 kg/s (2 USGPMltonne) 

Figure 2.4 - Comportement du modèle de tour 
suivant fidèlement la théorie de 
i'efficacité des échangeurs, 

(en supposant que celui-ci soit associé à M,.). Par conséquent, des modifications ont été 

apportées au modèle de façon à ce qu'il soit conforme à la théorie décnte à la section 2.2. 

Par ailleurs, la théorie énoncée par Braun et al. (1989) supposent que Mmin = Ma dans tous 

les cas, ce qui entraîne nomialement des imprécisions dans les calculs lorsque M,,, * Ma. 
Or, des essais réalisés avec un modèle modifié pour respecter rigoureusement la théorie 

décrite précédemment rPvè1ent que dans certaines conditions, le passage de M h  de Ma 

vers M, (ou vice-versa) occasionne une discontinuté dans la courbe de performance de la 

tour et ce, à me- que la température de l'eau à l'entrée de la tour augmente (figure 

2.4). A ce chapittre, le modèle est donc construit tel que recommandé par Braun et al. 

(1989). 



2.5 Choix des parametres 
. 

La tour de refbidissement utilisée dans le cadre de cette étude est modélisée à partudes 

données du manufacturier (BAC, 1996). Ces données permettent de choisir une tour 

capable de refkoidir le débit d'eau désiré, selon la température humide extérieure, et selon 

la marge4 et l'approches requises. À l'instar des autres manufacturiers de tour de 

refkoidissement, les données fournies par le manufacturier correspondent à un seul débit 

d'air. Donc, la variation du NCIT en fonction du rapport m, /ma est entihment due à 

une variation du débit d'eau. 

La tour sélectionnée correspond au modèle 15250, capable de satisfaire à une charge 

nominale de climatisation (au serpentin) de 880 kW, correspondant à un rejet thermique a 

la tour de 1100 kW. Il est utile de rappeler que la différence entre ces deux puissances 

correspond au travail du compresseur de l'appareil de réfigération qui est ultimement 

converti en chaleur et qui doit être rejeté dans la tour. 

Cette tour est de type à courant-cmisé dont les caractéristiques sont énumérées dans le 

tableau 2.1. Elle est choisie pour pouvoir refroidir 47,3 L/s (750 USGPM) d'eau, entrant 

4 la différence entre les températures de l'eau à l'entrée et à la sortie de Ia tour, 
* la dinérence entre k température de l'eau à Ia sortie de In tour et k température h-de de I'air à l'entrée 
de la tour. 



38 

à 35 OC (95 OF) et sortant à 29,4 OC (85 O F ) .  Il y circule un débit d'air de 309 m3/s 

(65 400 CFM) et fa température humide à I'entrée est de 25'6 OC (78 OF). 

La liste complète des données 

pour évaluer la pdomance de 

préIevvées Tableau 2.1 - Caractéristiques de La tour BAC-15250 

trouve au taMeau A-1 de l'annexe A, Les 

coefficients c et n sont calculés a l'aide de 
ventilateur : 

la procédure décrite à la section 2.3, et 

sont respectivement évalués à 2.1 18 et -0.896. A titre indicatif, ASHRAE (1996) indique 

que la valeur de n se situe habitueilement entre -0'35 et -1,lO. Ii n'indique cependant pas 

de valeurs typiques pour c. 

On trouve au tableau 2.2 L'ensemble des paramètres utilisés pour décrire la tour de 

refkoidissement dans TRNSYS. On remarque que le débit minimal d'air est fixé à O m3/s; 

en effet, le modèle met automatiquement le ventilateur à l'arrêt si le débit d'air circule 

par le ventilateur se situe sous cette valeur. La température initiale de l'eau du bassin de 

retour correspond approximativement à celle obtenue de la tour lors de la première heure 

de la simulation. Le nombre de cellules est fixé à 1, puisque ce paramètre correspond au 

nombre de cellules jurnelks de la tour. Par aiIIeus, le volume du bassin est estimé à 

l'aide des dessins fournis par le manufacturier; il est choisi pour être rempli à la moitié du 

volume calculé. Enfin, la température de l'eau d'appoint est fixée à une température 

typique d'eau d'aqueduc (c'est-à-dire, 5 OC). 



Géométrie de I'écoulement : 

Débit nominai d'air : 

Débit minimal d'air r 

Température Ïnitiaie de 
l'eau du bassin de retour : 

Valeur Paramètre 

N o k  de cellules : 

Puissance nominaie du 
ventilateur : 

VoIume d'eau dans Ie 
bassm de retour : 

Température de I'eau 
d'appoint. : 

1 

1s k W  (20 hp) 

2.6 Validation da modèle 

L'erreur entre 

manufacturier et 

sont présentés à 

les données du 
2 ,  1 

L 

les résultats du modèle 'C - .lm - z I - i - - : - - - : - - - 1 - - - - - - - - - - -  
' 

C 0 

la figure 2.5 et dans le 1x5 I 

tableau A.2. La moyenne de l'erreur 

relative sur E est évaluée à 4 3  %, avec un % -2 ! 
m 

m 
r g 

écart type de 8,3 %. Tel que montré au # 5 
15 20 25 30 35 40 45 

Tenup'rature ck l'eau 

tableau A.2, la moyenne de l'erreur à lasortit CC) 

absolue sur la température à la sortie de la Figure 2 s  - E~~ nn la t e e u n  de Iveau à 
la sottie de la tour par rapport aux 

tour est évaluée à -0,Ol OC, avec un kart conditions du manufacturiera 

type de 0,84 OC. 

Braun et ai. (1989) rapportent que le modèle sous-estime les pertes en eau par 

évaporation. De plus, il observe une erreur de 10 % entre le rejet thennique calculé et 
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expérimental. Par contre, il indique que la température de sortie de l'eau de la tour est 

estimée adéquatement par le modèle, avec une erreur quadratique moyenne m) de 0,8 

OC, en deçà de la précision des memes expérimentales. Donc, il semble bien que le 

modèle de TRNSYS, incluant les modincations apportées pour la présente étude, donne 

des résultats satisfaisants et dont l'erreur est du même ordre que celle citée par l'auteur 

du modèle original. 

2.7 Étude paramétrique de Ir peflormance de la tour de refroidissement 

Dans le but de comprendre la performance d'un système complet de refkoidissement 

naturel, il est utile de comprendre le fonctionnement individuel de chaque composante. 

Dans la section qui suit, la performance de la tour est examinée en fonction de certains 

paramètres. Les figura 2.6 à 2.10 ïliustrent I'influence des débits d'air et d'eau, ainsi 

que les températures sèches et humides de l'air à l'entrée et la temperature de l'eau à 

I'entrée, sur la température de l'eau à la sortie de la tour. Dans chacun des cas, toutes les 

autres conditions d'opération sont maintenues aux valeurs nominales. Celles-ci sont : 

v.= 30'8 m3/s, m, = 47,O kgk, T&O = 25,6 O C ,  et Te,o = 35 OC. Dans tous les cas, la 

valeur de Taeo est choisie pour obtenir une humidité relative correspondante à 50 %. 

En observant les figures 2.6 et 2.7, on constate que Les débits d'air et d'eau ont une 

grande idluence sur la température de l'eau obtenue de la tour. En effet, plus le débit 

d'air est faible, plus la température de l'eau obtenue de la tour est élevée. Inversement, 



plus le débit &eau est faible, plus la température est basse. Cependant, dans les deux cas, 

la quantite d'énergie échangée est diminuée- Par conséquent, afin d'obtenir le même 
. 

rejet thennique, ii faut utiliser une tour de plus grandes dimensions. 

Débit @air (kg/s) 

Figure 2.6 - Température de l'eau à la sortie de 
la tour en fonction du débit d'air, 

O 1- 
-10 O 10 20 30 40 : 

Tcmraturt bunii& 
I 

& l'air à l*entrét CC) ! 

1 

Figure 2.8 - Température de l'eau a Ia sortie de 
la tour en fonction de la température! 
humide de l'air à i'aitrée- 

Figure 2.7 - Température de l'eau à la soriie de 
Ia tour en fonction du débit d'eau, 

20 25 30 35 40 ! 

Température sèche 
& l'air P I'entrée (OC) 

Figure 2.9 - Température de l'eau à la sortie de 
la tour en fonction de la température 
sèche de l'air a l'entrée. 



Les figures 2.8 et 2.9 confirment que la température humide de l'air est le facteur qui 

influence le plus la température de L'eau à la sortÏe de la tour, comparativement à la 

température sèche. En enet, on constate que plus la température humide est faible, plus 

la température de l'eau a la sortie de la tour est basse. Par ailleurs, une variation de la 

température sèche n'a que peu d'influence sur la température de I'eau à la sortie. 

De plus, la figure 2.8 permet d'observer que plus la température humide de L'air est basse, 

plus l'approche (la d i f f ' c e  entre la température de l'eau à la sortie et la température 

humide de l'air) est grande. En effet, plus l ' a ~  est fkod, moins il peut contenir 

d'humidité. Par consiquent, lorsque la tempkrature est très basse, moins d'eau s'évapore 

dans l'air, ce qui réduit la quantité de chaleur échangée. 

Finaiement, à la figure 2.10, on constate 

que la température de I'eau à l'entrée a 

aussi une grande influence sur la 

température à la sortie. Plus cette 

température est basse, plus la température 

de I'eau à la sortie est basse. f ar contre, 

tout comme pour le cas du débit d'eau, la 

quantité d'énergie échangée diminue. Figure 2.10 - Température de i'eau à la sortie de 
ia tour en fonction de ia 
température de I'cau à I'entrée. 



CIIAPITREIII 

MODÉLISATLON DU SERPENTIN DE REFROIDISSEMENT . 

Tel que mentionné a la introduction, afin de climatiser un batiment on alimente 

typiquement celui-ci avec un certain débit d'air ayant une température et une humidité 

absolue plus basses que celles d a  zones desservies. 11 est donc nécessaire de pouvoir 

refroidir et déshumidiner l'air alimenté dans le bâtiment. Pour ce faire, on utilise 

communément un serpentin de refioidissement (quelquefois appelé batterÎe fkoide). 

Un serpentin de refroidissement est un 

échangeur air-liquide faisant partie de la 

catégorie des échangeurs compacts 

(Incropera et De Witt, 1990). Tel 

qu'illustré à la figure 3.1, il est constitué 

de quelques rangées de tubes 

horizontaux dans lesquels circule un 

liquide fioid, ghéraiement de l'eau. 
Figure 3.1 - Représentation schématique d'un 

serpentin de rcfioidissemcnt 

Plusieurs ailettes verticales sont utilisées afin d'augmenter la surface d'échange et ainsi 

améliorer l'échange thermique. Les tubes sont repliés plusieurs fois sur eux-mêmes, de 



façon à obtenir plusieurs passes du courant d'eau La première passe d'eau froide se fait 

à la sortie du courant d'air, tandis que la demi* passe d'eau se fgt à l'entrée de 
. 

l'écoulement d'air. A mesure que l'air traverse le serpentin, il rencontre de l'eau de plus 

en plus fioide, ce qui permet de le rehidir. De plus, si la température de d a c e  des 

tubes et des ailettes est à une température inf'eure à la température du point de rosée de 

L'air, la vapeur d'eau contenue dans l'air se condense. ce qui déshumidifie l'air. Bien que 

les passes d'eau soient disposées perpendiculairement par rapport à l'air, ce qui 

s'apparente à un échangeur à courant-croisé, Braun et al. (1989) indiquent que I'efficacite 

du serpentin se rapproche de celui d'un échangeur à contre-courant lorsque le nombre de 

passes est supérieur à environ 4. 

3.2 Description du modèle de serpentin de refroidissement 

Il existe quelques modèles mathématiques permettant de prédire le comportement d'un 

serpentin. ASHRAE (1996) présente un modèle qui utilise des différences moyennes 

logarithmiques de température et d'enthalpie pour prédire le coefficient de transfert 

thermique global. Stoecker (1971) présente un modèle conçu pour être utilisé dans le 

cadre de simulations de systèmes. Ce modèle requiert 15 constantes déterminées 

empiriquement. 

Threkeld (1970) présente un modèle qui suppose que l'enthalpie de saturation de l'air est 

une fonction linéaire de la température. Cette hypothèse permet d'obtenir une solution 
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analytique aux équations de transf- de chaleur et de masse. Elmahdy et Biggs (1979) 

comparent ce modèle à des résultats expérimentaux obtenus avec deux serpentins 
L 

différents et indique que la précision du modèle est satisfaisante. 

Le modèle utilisé dans le cadre de cette étude pour prédire le comportement du serpentin 

est présenté par Braun et aL (1989). Tout comme le modèle de tour de rehidissement 

décrit au chapitre deux, la modélisation du serpentin est basée sur la théorie de 

l'efficacité des échangeurs pour évaluer l'échange thermique et déterminer les conditions 

de I'eau et de L'air à la sortie du serpentin. Par conséquent, certaines des équations 

présentées ici sont semblables à celles du chapitre deux. Elles sont répétées afin de 

facilter la compréhension. Pm ailleurs. une des hypothèses utilisées consiste à supposer 

que le nombre de Lewis est égal à 1. De plus, le modèle suppose que l'enthalpie de 

saturation de l'air est une fonction linéaire de la température, tel que suggéré par 

ThrelkeId (1 970). 

Sachant que l'existence de condensation sur le serpentin influence I'échange thermique, il 

est nécessaire d'effectuer deux calculs de performance du serpentin. Un premier calcul 

est réalisé en supposant qu'il n'y a pas de condensation dans le serpentin (il est dit sec) et 

un second en supposant qu'iI y a condensation sur toute sa longueur (le serpentin est dit 

humide). Ensuit, on évalue pour les deux cas la température de d a c e  du serpentin à 

l'entrée et à la sortie de celui-ci, et cette valeur est comparée à la température du point de 

rosée de l'ai.. Si les comparaisons indiquent qu'il n'y a condensation que sur une partie 
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du serpentin, un processus itéraîif est utilisé afin de détenniner la k t i o n  sèche et 

humide du serpentin et effectuer un calcul précis de l'échange total de chaleur. La figure 
. 

3.2 (à la page 49) illustre les dinérentes températures qui sont utilisées dans les caiculs. 

À titre d'information, Braun et al. (1989) mentionnent qu'une méthode plus simple 

consiste à calculer l'échange total rialis6 pour le cas d'un serpentin complètement sec et 

celui d'un serpentin complètement humide. Ensuite, ii i l t  de prendre la plus grande 

valeur des deux pour evaiuer l'échange réel puisque les valeurs calculéesy en supposant 

un serpentin mifionnément sec ou humide, sont toujours inférieures à la valeur réeile. En 

effet, dans le cas d'un serpentin sec, l'énergie latente qui devrait être retirée de l'eau 

condensée est négligée, ce qui prédit à la baisse l'échange thermique réalisé. En 

considérant un serpentin humide, le modèle considère que l'air est humidifié par la 

portion du serpentin oll la température de surface est supérieure à la température du point 

de rosée de l'air; cette humidification « fictive » neutralise une partie de la 

déshumidifkation réeile, ce qui prédit à la baisse l'échange thermique réalisé. Selon 

l'auteur, cette méthode simplifiée génère une erreur maximale de 5 %. 

3.2.1 Efficacité du serpentin sec 

Le calcul des conditions a la sortie du serpentin débute en supposant qu'if n'y a pas de 

condensation. Sachant que la température de l'air à la sortie tend à s'approcher de ceiie 

de l'eau à l'entrée alors que le taux d'humidité demeure constant, on peut définir 



l'échange de chaleur maximal possiile, Q-, en fonction d'une différence de 

température- Ainsi L'efficacité de i'échangeur de chaleur sec, c;c, est donnée par : 
L 

oi Q, est l'échange réel réalisé, rn, est le debit d'air, est la chaleur spécifique de 

l'air, et Tao et TGo sont les températures de l'air et de l'eau à l'entrée du serpentin. En 

supposant que l'eau effectue au moins quatre passes, E, peut être calculée à L'aide de la 

relation pour les échangeurs a contre-courant (Braun, 1989) : 

où C est le rapport des capacités calorifiques minimale et maximale, Cmicmin et et 

NUT,, est le nombre d'unités de transfett du serpentin sec. Braun et al. (1989) et 

ASHRAE (1996) définissent C comme étant le rapport des capacités caloriques de l'air et 

de l'eau : 



48 

où me est le débit d'eau et c, est la chaleur spécifique de l'eau. A£h de calculer k, il 

est nécessaire de connaître le NUT- correspondant aux conditions d'alimentation. Ce . 
dernier est défuù en fonction de C et du NUT pour l'intérieur (coté eau, NUT,) et 

l'extérieur (coté air, NUT,) des tubes : 

La procédure de calcul des M& et NU& (équations 3.32 et 3.45) est décrite a la section 

3 -3. 

Par la suite, les températures de sortie de l'air et de L'eau, T%i et T=J, sont calculées à 

l'aide des équations de conservation d'énergie suivantes : 

Afin de vérifier s'il y a condensation sur le serpentin, il est nécessaire de calculer la 

température de surfkce des tubes a la sortie de l'air, Ts,i. Pour ce faire, il sufnt d'Cgaliser 



I'éqpation du transfert de chaleur global entre l'eau et I'air et i'équation du transfert 

thermique entre l'eau et Ia d a c e  extérieure des tubes, et ensuite d'isoler Ts,I : 
. 

Si TSI est infieure à la température du point de rosée de l'air a l'entrée, Tm, il y a 

condensation sur une partie du serpentin. Il est alors nécessaire d'exécuter les calculs en 

supposant qu'il y a condensation sur toute la d a c e  du serpentin. Le cas échéant, il sera 

dors possible de déterminer le pourcentage de la surface du serpentin qui est humide. 

3.2.2 Efficacité da serpentin humide 

Dans le cas où il y a condensation sur 

toute la surface du serpentin, i'échange 

maximal possible est obtenu lorsque 

l'air à la sortie est saturé (c'est-à-dire, 

lorsque l'humidité relative est égale à 

100 %) et lorsque sa température est 

égale à ceile de l'eau à l'entrée. Tel que 

mentionné précédemment, la présaice 

fiaction - Eraction 
1- sèche - humide + 
-T 

air 

d a c e  

eau 

d a c e  du seqxntin 

Figure 3.2 - Diagramme des tempérahaes dans un 
serpentin de rcfkoidissemcnt 
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d'eau sur le serpentin innuence le NUT et par conséquent l'efficacité de l'échangeur. 

Ainsi, l'échange réel Q, est alors d é f i  comme étant : 

où aum est l'efficacité de l'échangeur humide et h ; i s ~ ~ , ~  est l'enthalpie de l'air saturé à la 

température de l'eau à I'entrée. au, peut être obtenu à l'aide de l'équation ci-dessous : 

L'échange de chaleur n'est plus seulement un échange de chaleur sensible; il y a aussi un 

échange de chaleur latente, reprisenté par la condensation d'une partie de la vapeur d'eau 

contenue dans l'air. La présence de cette eau nécessite l'utilisation d'un second rapport 

des capacités calorifiques, M : 

où cs, la chaleur spécifique de sahiration de l'air, est definie comme la pente moyenne de 

l'enthalpie de l'air saturé en fonction de la température, telie que définie au chapitre dew 

(équation 2.3). Comme on doit évaluer c, en utilisant la température de surface du 



serpentin, on suppose que celle-ci est égale à la température de f eau (Braun, 1989) et c, 

est donc calculée avec la relation suivante : 
. 

où &.Te.l est l'enthalpie de L'air saturé à la température de I'eau à la sortie du serpentin. 

On remarque que c, est dipendant des conditions de i'eau à la sortie du serpentin; ainsi, le 

calcuI des conditions à la sortie est un processus itératif. 

De façon similaire au cas du serpentin sec, le MIThUm se calcule à l'aide de l'équation ci- 

dessous : 

' I r  sec ~ , ,  = 
%m m, 1+M---- 

où qUec et qfhUm représentent l'efficacité totale des ailettes sèches et humides, 

respectivement (leur calcul est décrit à la section 3.3). 

Étant donné que &, est cornu, on peut maintenant calculer les conditions de l'air et de 

l'eau à la sortie du serpentin à i'aide d'un simple bilan thennique. Les conditions de 



l'eau à la sortie du serpentin sont obtenues de l'équation 3.7, énoncée précédemment, 

alors que celles de l'air le sont avec I'@uation suivante : 
. 

L h,, =ho -- 
m a  

Finalement, la température sèche de l'air à la sortie du serpentin est obtenue à l'aide des 

deux équations suivantes : 

où la température effective de surface, TSve, est obtenue à partir de l'enthalpie de l'air 

saturé à la température effective de surface, b,TS,e. Cette température correspond ii la 

température d'une surface isotherme avec laquelle il y a un échange de chaleur avec l'air 

entraînant la même variation de température sensMe (AHSRAE, 1996). 

On calcule enfin fa température à la surface du serpentin à l'entrée de l'au pour s'assurer 

qu'il y a bien condensation sur toute sa longueur : 



Si Tr,o est plus grand que la température du point de rosée de I'air a l'entrée, il n'y a 

contlensation que sur une partie du serpentin. Il est donc nécessaire d'effectuer une 

analyse pour détermiLler les hctions sèche et humide du serpentin, décrite à la sous- 

section suivante. 

3.23 Efficacit6 du serpentin partiellement sec et humide 

Afin de déterminer l'échange thermique réel lorsqu'un échangeur est partiellement 

humide, il faut déterminer les fhctions de la surface d'échange qui sont sèches et 

humides. 

La hct ion du serpentin qui demeure sèche, f,, est calculée avec I'équation suivante : 

1 (T&V.O - TG1 )+ c - k o  - ~ a m o  ) I n ,  

où T,,,,o est la température du point de rosée de L'air à L'entrée du serpentin. L'efficacité 

pour chacune des hctions sèche et humide du serpentin peut maintenant être évaluée : 



(3.1 lb) 

On est donc en mesure de calculer la température de l'eau à la sortie du serpentin A I'aide 

de l'équation suivante : 

TeJ représente la température de l'eau dans le serpentin au point oii la condensation 

débute à la surface de celui-ci. Puisque f& est une fonction de Te,*, le calcul des 

équations 3.19 à 3.22 est itératif. 

On détermine les conditions de I'air à la sortie du serpentin comme suit : 

où T,, est la température de surface effective de la hction humide du serpentin. Cette 

dernière est la température de saturation associée à Yenthalpie de i'air saturé à cet 

endroit : 



Pour évaluer le résultat des équations 3.23 et 3-24' il est nécessaire de connaître les 

conditions de température et d'enthalpie de l'air à l'endroit ou la condensation débute' 

T , , e t b :  

3.2.4 Performance da serpentin 

Connaissant les conditions de l'air a l'entrée et à la sortie, on peut obtenir l'humidité 

absolue de l'air, et ml, à partir de tables psychroméû5ques. LI est dors possible de 

calculer les quantités de chaleur latente et semsible, Q,, et Q,, retirées du courant 

d'air : 
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où hf- est la chaleur latente de vaporisation de l'eau à la température moyenne de l'eau 

daus la tour. 

3.3 Calcnt des NUT, et NUT,, et de l'efficacité des ailettes 

Afin de calculer NCITC, le coefficient de nIm de i'eau, hm, doit être évalué. Celuici est 

déterminé à l'aide des cordations classiques pour un écoulement laminaire ou turbulent 

dans les tubes, selon la valem du nombre de Reynolds, Re, : 

Si Re, > 3000 

Re, = di me -- 
N A ,  P e  

(3 -3 Oa) 

(3 -3 Ob) 

ou Nt est le nombre de tubes (ou au nombre de rangées) dans le serpentin, &,i est la 

section d'écoulement à l'intérieur d'un tube, di est le diamètre intérieur des tubes, f i  est 

la viscosité dynamique de l'eau, est la conductivité thennique de l'eau, et Pr. est le 

nombre de Prandtl de I'eau : 



Dans le cas où Re est entre 2000 et 3000, la valeur réelle de hfi~, est obtenue par 

intetpolation linéaire entre les valeurs de hm,, calculés pour les écoulements laminaire et 

turbulent. 

Finalement, la valeur de N U T ,  est obtenue à raide des écpations suivantes : 

où Ui est le coefficient de transfert thermique global entre l'eau et la surface extérieure du 

tube, Ai est la suface intérieure totale d'échange de chaleur des tubes. R, est la résistance 

thermique du tube, kt est la conductivité thermique du tube, et ri et ro sont les rayons 

intérieur et extérieur du tube. 

De son coté, le calcul du NUT, débute en déterminant le facteur J de Colburn avec la 

corrélation suivante (Elmahdy et Biggs, 1979); celle-ci est valide dans le cas d'un 

écoulement d'air audessus d'un échangeur sec avec ailettes annulaires, ayant un nombre 

de Reynolds entre 200 et 2000 : 



ou ASvt est la section transversale de l'écoulement (section totale du serpentin moins la 

section occupée par les îubes et les ailettes). dH est le diamètre hydraulique du serpentin, 

est la viscosité dynamique de Pair, tc est l'épaisseur d'une ailette, rf est le rayon d'une 

ailette, sr est l'espacement entre les ailetîes, & est la longueur longitudinale du 

serpentin, et A,, est la surface extérieure d'échange totale du serpentin (surface des tubes 

à découvert plus la surface des ailettes). Dans le cas d'un dchangeur avec des ailettes 

rectangulaires, on doit calculer le rayon d'une ailette annulaire ayant une sUTface 

éqùivaente ii la sucface de L'ailette rectangulaire. 

Connaissant la valeur du facteur J, on peut calculer celle du coefficient de film du côté de 

l'air lorsqu'il n'y a pas de condensation, hfil- : 



CP.a 'Pa ou 4 = 
ka 

Puisque le serpentin est constitué de tubes et d'ailettes, il faut calculer L'efficacité des 

ailettes sèches pour évaluer le NUT, L'efficacitt5 d'une ailette annulaire sèche, q f s ,  

peut être obtenue à partir de tables, de figures ou d'équations appropriées (hcropera et 

De Witt, 1990; ASHRAE, 1997). Le modèle utilisé par TRNSYS est basé sur des 

fonctions de Bessel modifiées (Kem et Kraus, 1972). en fonction de deux paramètres 

adirnensionnels : 

Connaissant l'efficacité d'une ailette sèche, on peut obtenir l'efficacité globale d'un 

ensemble d'ailettes sèches, thsec, avec l'équation cidessous : 



où Ar est la surfie d'échange des ailettes. On peut maintenant calculer le NUT, avec la 

relation suivante : 
. 

Lorsqu'ii y a condensation, le coefficient de nIm de L'air doit être mo&6 pour t e k  

compte de la présence de l'eau : 

Ce coefficient hBnaJiUm est utilisé dans le calcd du p2lEUIlèt'e & : 

On obtient ainsi l'efficacité d'une ailette humide, mhum, avec laquelle on peut calculer 

1' efficacité de l'ensemble des ailettes humides, vt,hum : 



3.4 S&ction des serpentins pour tes simalations 

I 

Tel que mentionné précédemment, la charge nominale au niveau des serpentins est 

d'environ 880 kW. La sélection des serpentins est effectuée à partir des données d'un 

manufacturier (TRANE, 1985). Il n'existe pas de serpentin d'assez grande dimension 

pour répondre a toute la danande. Il faut donc répartir la charge sur quatre serpentins de 

dimensions identiques, capable chacun de satisfaire 25 % de la charge nominale, avec 

25 % des débits totaux d'air et d'eau. Les serpentins sélectionnés sont de type W, avec 

ailettes Prima-FIo ayant une dimension de 122 m x 3,05 m (48 po x 120 po) et 

5 aiiettdcm (153 ailettedpi). Aux conditions nominales, chacun des serpentins est 

capable de rehidir 11 kg/s d'air de 27 OC et 51 % Chumidit6 relative à 14 OC et 88 % 

d'humidité relative. Le débit d'eau aux conditions nominales est de 9,s kds, entrant à 

6,7 O C  (44 OF) et sortant à 12,S OC (54 OF). Aux conditions nominales, la vitesse de l'air 

dans chacun des serpentins est évaluée à 2,54 m/s (500 pi/min). 

Tableau 3.1 - Paramètres chi modèle de serpentin de refioidisscmcnt 

Mode de calcul : 

Nombrc dt passcs : 

Nombrc de rangées : 

Hauteur du serpentin : 

Largeur du scrpcatin : 

Diamètre extérieur (tube) : 

Diamètre inttkieur (tube) : 

Typc d'ailcîics : 

- - 

d i t d i  (2) 

4 

48 

305 cm (120 po) 

122 cm (48 po) 

139 cm (0,625 po) 

136 cm (0-495 po) 

-guIanc (1) 

..- - 

Épaisseur (detîe) : 

Espacu.ucnt (ailette) : 

Nombre d'ailettes : 

CondrictMté thermique 

- ailette : 

Distance entre les passes : 

Distance entre les rangées : 

- 

0,5 rnm (0,019 po) 

3,8 mm (0.150 po) 

800 (80 ailettdpi) 



On retrouve au tableau 3.1 les principales caractéristiques des serpentins sélectionnés; 

celles-ci sont utilisées pour définir les paramètres du modèle. Le mode de calcul détaillé 

indique que le modèle recherche la fiaction sèche et humide du serpentin. La « hauteur » 

correspond à la dimension du serpentin dans le sens parallèle aux tubes (ce qui 

conespond a L,22 m), alors que fa largeur conespond à la dimension dans le sens 

perpendiculaire aux tubes et à l'écoulement (comspondant à 3,05 m). Le nombre de 

rangées est déterminé à raison de 1 tube par 2,54 cm (1 po) de largeur de serpentin. Les 

diamètres extérieur et intérieur des tubes sont les diamètres nominaux d'un tuyau de 

cuivre de type L de 2,54 cm (1 PO) de diamètre- Les ailettes sont de type rectangulaire. 

L'épaisseur et l'espacement des ailettes sont déterminés par mesure sur un dessin du 

catalogue jugé à l'échelle. La valeur de la conductivité thermique a été choisie en 

supposant que la surface d'échange est construite en laiton (Incropera et De Witt, 1990). 

On peut remarquer que le nombre d'ailettes utilisées lors des simulations ne correspond 

pas à la sélection mentionnée au début de la section (800 ailettes au lieu de 1 530 

ailettes). Ce nombre doit être modifié puisque le modèle, lorsque d é f i  avec Le nombre 

original d'ailettes, évalue à la hausse I'échange thennique réalisé dans le serpentin 

Après quelques essais, le nombre d'ailettes a été fixé à 800 afin d'obtenir des résultats 

s'approchant des domees du catalogue. 



3.5 Vérification du modele 

L 

Quelques simulations préliminaires sont effeçtuées afin de vérifier si les résultats obtenus 

du modèle co'incident avec ceux du manufacturÎer (tableau A.3) pour une gamme 

complète de conditions d'opération. Les résultats de cette vérification sont présentés au 

tableau A 4  (annexe A). Ce tableau présmte les valeurs de la température de l'eau a la 

sortie du serpentin, de la tempéraîure sèche de l'air a la sortie et de la tempérahue humide 

de l'air à la sortie, obtenues avec le modèle. On y retrouve aussi l'erreur obtenue sur 

chacune de ces températures, par rapport aux données du manufacturier. 

Tel que indiqué au tableau A.4, la : 
! 

1 

moyenne de l'erreur absolue est évaluée a ' D i  - - - I  - - - - - - - - - - - - -  '!! 
Sm- 

0,l OC, avec un écart type de 0'9 OC. . 

L'erreur considérée cians les calculs est la , 
I * , 

plus grande des trois rnérences entre les ; 
1 

1 

50 LOO 150 200 250 300 , 
1 

températures de l'eau a la sortie du j Chargeckc~i~sation(kW) i 

- -- 

serpentin, entre les tem~ér;rtures sèches de Fiwe 33 - Emin sur la chvgc & c]&atiOn 

l'air a la sortie et entre les températures humides de l'air à la sortie. Cette erreur sur la 

température entraîne évidemment une erreur sur la chaleur totale échangée, tel qu'indiqué 

au tableau AS. 
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On peut observer que la moyenne de l'erreur relative entre Ies calculs du modèle et les 

données du manufacturier est de 2,6 %, avec un écart type de 7'3 %. La figure 3.3 
. 

illustre graphiquement les valeurs présentées au tableau A.5. On constate que plus la 

charge de climatisation est petite (endeçà d'environ 190 kW), plus le modèle sous- 

estime la qyntite de chaleur échangée. De plus. autour de 220 kW (la fiaction de la 

charge totale que chaque serpentin doit sat idak) ,  cette emeur est d'au maximum 5 %, 

en-deçà de la précision rapportée du modèle (section 3.2). Par wnséquent, 

comparativement aux commentaires émis par Braun (1989), le comportement du modèle 

est satisfaisant- 

3.6 Étude paramétrique de la performance da serpentin de refroidissement 

Les figures 3.4 a 3.7 présentent l'influence des débits d'air et d'eau, ainsi que des 

températures de l'air et de l'eau à l'entrée, sur l'énergie totale échangée dans le serpentin. 

Dans chacun des cas, toutes les autres conditions d'opération sont maintenues aux valeurs 

nominales, soit : ma = 11 kg/s, m, = 9 3  kgk, T,o = 27 OC, et TGo = 6.7 OC. Dans tous 

les cas, la valeur de Tm est choisie pour obtenir une humidité relative correspondant à 

environ 50 %, 

Les figures 3.4 et 3.5 présentent l'influence des débits d'air et d'eau sur la quantité de 

chaleur échangée. On constate que plus le deait est élevé, plus il y a de la chaleur 

échangée. Par ailleurs, on peut observer un changement marqu6 de la pente de la courbe 
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à la figure 3.5, aux environ de me= 4'5 kgls; ceci s'explique par un changement de 

l'écoulement de laminaire à turbulent dam les tubes. Cette observation est utilisée lors 
% 

de la conception du contrôleur du débit d'alimentation en eau au serpentin (chapitre six). 

Enfin, les figures 3.6 et 3.7 illustrent l'influence de la tempbture de l'air et de l'eau à 

l'entrée du serpentin sur la quantite de chaleur échangée. Dans le cas de la figure 3.6, on 

constate que plus la température de l'air est élevée, plus la quantité de chaleur échangée 

est grande. Du côte de la figure 3.7, plus la température est faible, plus la chaleur 

échangée est grande. Fait qui peut sembler surprenant, la relation entre la température de 

l'eau à l'entrée et l'énergie échangée est linéaire. 

En fait, la température de l'eau n'influence principalement que le calcul de Q, 

(équations 3.2 et 3.10). Si on accepte l'hypothèse d'un évolution linéaire de l'enthalpie 

de l'air à saturation (utilisée pour le calcul de G), on remarque que Q, est directement 

proportionnelle à la température de l'eau. Et puisque le calcul de l'efficacité de 

l'échangeur (E) n'est pas une fonction de la température de L'eau (ou tris peu), on obtient 

une relation directe entre la température de l'eau et la quantite d'énergie echangée. Par 

conséquent, on peut conclure qu'il est plus simple de moduler la quantité d'énergie 

échangée dans le serpentin avec la température de l'eau à l'entrée. Cependant, une 

température d'eau a l'entrk assez basse est requise en tout temps pour assurer la 

déshumidification de l'air. Ainsi, dans la pratique, c'est avec le débit que la modulation 

est f ~ t e  et c'est cette méthode qui est retenue dans le cadre de cette étude. 



Figure 3.4 - Énergie échangée dans le serpentin 
en fonction du débit d'air. 

Figure 3.5 - Énagie échangée dans le scrpcntin 
en fonction du débit d'eau- 

Teqaérature dt l'air 
P l'entrée COC) 

Température & I 'em 
h l'entrée CDC) 

Figure 3.6 - Énergie échangée dans le sapcntin 
en fonction de la température sèche 
de l'air à l'entrée. 

Figure 3.7 - Éncrgie échangée dans le serpentin 
en fonction de la température de 
Veau à I'cntrée, 



CHAPITRE IV 

M O D É ~ A T I O N  DU REFROIDISSEUR 

La principale pièce d'équipement d'un 

système de climatisation est le 

refioidisseur (illustré à la figure 4.1). 

Tel que montré schématiquement a la 

figure 1.1, le refioidisseur produit de 

l'eau froide qui est alimentée au 

serpentin de refioidissement. Cette eau 

fkoide (aussi appelée eau glacée) doit 

être à une température suffisamment 

compresseur 7 

[ entrée et sortie de \ entrée et sortie 
I'eau de refroidissement de Peau glacée 

- - - -- -- 

Figure 4.1 - Schémas d'un refioidisseur centrifkge. 

basse pour refroidir l'au, typiquement, la température de I'eau est de I'ordre de 6 OC à 

7 OC pour parvenir à rehidir et déshumidfier l'air jusqu'aw conditions d'alimentation 

désirées. La chaieur retirée du sapentin est ensuite acheminée vers l'évaporateur du 

refkoidisseur. Grâce au cycle de réfigération ayant cours dans le rehidisseur, cette 

énergie est transférée dans le condenseur pour ensuite être rejetée vers l'enviromement à 

I'aide de l'eau de rehidissement. La température de l'eau de refioidissement a la sortie 
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du condenseur est généralement de 35 O C .  Tel qu'expliqué au chapitre deux, le rejet à 

l'environnement se fait habituellement au moyen d'une tour de refkoidissement. 

circuit d'eau de Tdi 
I rdkoidisstment A 

vers la tour de 

1 
refioidissemait 

I 

a évaporateur 
1 
1 

serpentin 

d'eau glacée T 
I 

enthalpie 

Figure 4.2 - Schéma du cycle thermodynamique de dnigération par compression 

La plupart des refiroidisseurs fonctionnent selon le principe du cycle de réfigération par 

compression, schématisé à la figure 4.2. Le principe de fonctiomement du cycle idéal est 

le suivant. Un certain débit de réfigérant liquide est alimenté dans l'évaporateur 

(point a), dans lequel circule aussi l'eau glacée. La pression du réfrigérant dans 

l'échangeur est choisie de façon à ce que la température d'ébullition soit inférieure à la 

température à laquelie I'eau doit être refroidie. L'eau provenant du serpentin qui est 

alimentée à lY6vaporateur est rehidie; de son côté, le réfkigérant est réchafi  jusqu'à ce 

qu'il se soit complètement évaporé @oint b). 



Par la suite, le réfigérant est comprimé à l'aide d'un compresseiir. pour ensuite être 
. 

alimenté au condenseur @oint c). Le réfigérant est comprimé jusqu'à une pression telle 

que sa température de condensation soit supérieure à la température de L'eau de 

rehidissement à la sortie du condenseur. Ainsi, l'eau est réchaufZée alors que le 

réfiigérant est refroidi jusqu'à ce <lusil se soit complètement condensé mint d). À ce 

moment, le réfigérant est détendu à l'aide d'un organe de détente jusqu'à la pression 

requise dans l'évaporateur (point a), pour ensuite y être alimente, recommençant ainsi le 

cycle. 

L'évaporateur et le condenseu sont typiquement des échangeurs de type «coque et 

tubes D. Le réfiigérant peut circuler du côté coque ou a I'intérïeur des tubes. selon le 

modèle et le manufacturer. Ce choix est souvent dicté par la capacité du réfiigérant à 

transporter l'huile de lubrification du compresseur. Généralement, I'huile de lubrification 

est transportée plus facilement lorsque le réfigérant circule dans les tubes à cause des 

vitesses relativement grandes obtenues dans ces derniers. Cependant, plusieurs 

manufacturiers de gros refroidisseurs munis de compresseurs centrifuges placent le 

réfigérant du côté coque tout en prévoyant un système de lubrification indépendant qui 

soutire l'huile de I'évaporateur pour aisuite la pomper directement vers le compresseur. 

Le réfirigérant utilisé varie aussi selon le modèle et le manufacturier. Le choix dépend de 

multiples facteurs. incluant les temptbtwes et les pressions d'évaporation et de 

condensation désiréesy ainsi que des considérations enviromementales (notamment, les 
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potentieis de destniction de la couche d'ozone et de contn'bution A L'effet de serre). 

Plusieurs auteurs &lcQuiston a Parker, 1994; et ASHRAE, 1997) décrivent de 

nombreux réfigérants disponibles sur le marcfié et les considératons principales dont il 

faut tenir compte dans le choix de i'un d'entre eux. 

Plusieurs types de compresseurs sont disponibles. Panni les phs  répandus, notons les 

compresseurs centtifuge, à vis, à pistons et à volute. Bien qu'il soit plus cher à L'achat, Ie 

compresseur centrifuge constitue le choix le plus rentable pour les renOidisseurs de 

grande capacité, tels que ceux étudiés ici, à cause du rendement élevé du compresseur. 

De plus, on retrouve souvent plusieurs étages de compression, ce qui pennet d'obtenir un 

meilleur rendement. 

La modulation d'un rehidisseur centrifuge peut se f&e de deux façons. La première 

méthode consiste à varier l'angle des aubes a l'admission du compresseur de façon à 

limiter le débit de réfirigérant à l'entrée de ce dernier. La deuxième méthode utilise un 

compresseur à vitesse variable généralement entraîné par un moteur équipé d'un 

entrainement à muence variable. 

Ii est a noter que la plupart des refbidisseurs requièrent une différence de pression 

minunale entre I'évaporatew et le condenseur pour fonctionner correctement. En 

d'autres ternes, il doit y avoir un écart de température minimum entre Tcdl et T-1. 

Typiquement, si T,J est égal à 6,67 OC, doit en général être supérieure à 15,6 OC. 



4.2 Probïématiqae de Ia modéïisaüon d'un refroidisseur 

Avant d'aborder les nifficultés liées à la modélisation d'un refkidisseur, il est utile de 

rappeler les &gîtions de base décrivant les différents transferts thermiques. Tout 

d'abord, au niveau de I'évaporateur, la charge de rehidissemenf Q,, est donnée par : 

où m, est le débit d'eau qui circule dans l'évaporateur, q,$ est la chaleur spécifique de 

l'eau, Tw,o et Tm,[ sont les températures de I'eau à l'entrée et à la sortie de l'évaporateur. 

Par aiIIeurs, Q, est aussi égal au transfert thermique entre l'eau et le réfigérant dans 

l'évaporateur : 

ou U, est le coefficient de transfert themÙque global entre L'eau et le réfrigéranf 4" est 

la surface d'échange, et ATmI, est la différence de température moyenne logarithmique 

entre les deux fluides contenu dans I'évaporateur pour un écoulement dans un échangeur 

<< coque et tubes D (Incropera, 1990). 
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Le coefficient U, est une fonction d'un grand nombre de paramètres, dont le coefficient 

de nIm de l'eau, hmne- Pour un écouiement d'eau dans un tube, on sait que la valeur de 

htirmt est une fonction du nombre de Reynolds pour l'eau, Re, : 

Si Re, > 3000 

me di 
où Re, = -- 

Nd, K 

- =p., . Pe où Pr, - 
k 

où Nt est le nombre de tubes dans l'évaporateur, ASj est l'aire d'écoulement intérieure 

d'un tube, di est le diamètre intérieur des tubes, est Ia viscosité dynamique de l'eau, k, 

est la conductivité thermique de l'eau, et Pre est le nombre de Prandtl de l'eau. Par 

conséquent, en observant les équations 4.3 à 4.6, on constate que la valeur de hm, (et 

par extension U,) est dépendante du débit d'eau circulant dans l'évaporateur. 

Il est possible de f&e une analyse similaire pour le condenseur. Ainsi, le rejet thermique 

réalisé au condenseur, Q,, peut être obtenu a l'aide de la relation suivante : 



. 
où m, est Ie débit d'eau qui circule dans le condenseur, TCdO et Tcdl sont les 

températures de l'eau à l'entrée et à la some du condenseur. De façon similaire à 

l'évaporateur, Q, est aussi égal au transfert thermique entre l'eau et le réfkigérant dans 

condenseur : 

où Ucd est le coefficient de transfert thennique global entre L'eau et le réEgérant, &d est 

la surface d'échange, et ATmIvcd est la différence de température moyenne logarithmique 

entre Les deux fluides circulant dans le condenseur pour un &oulement dans un 

échangeur « coque et tubes ». De la même façon que pour l'évaporateur, a I'aide des 

équations 4.3 à 4.6, on peut observer que la valeur de Ucd est elle aussi dépendante du 

débit d'eau circulant dans le condenseur- 

En calculant la différence entre Q, et Q,, , on obtient finalement la puissance foumie au 

compresseur, Pmf : 



Sachant que Pmi est priacipaIement une fonction de la dinirence entre les pressions 

d'évaporation et de condensation du réfiïgérant, pev et pcd, ainsi que du débit du 

réfigérant, &, , on peut écrire la relation suivante : 

Ii faut se rappeler que p, et pcd sont respectivement dépendants des températures 

d'évaporation et de condensation du réfigérant- De plus, Hi, est proportionneI à Q, . 

Il est aisé de constater que les équations 4.1 à 4.10 sont toutes interdépendantes les unes 

des autres. Par exemple, si Qi, est dimuiué (tout en conservant Tcd.l et Q, constants), 

la température de condensation du réfrigérant doit être augmentée (augmentant la valeur 

de ATmlsd), afin de compenser la diminution de Ucd- Conséquemment, p,d doit être 

augmenté, ce qui augmente Pmp ('Khmer, 1996). Ou encore, si Te,1 est diminuée (tout en 

conservant m, et Q, constants), il faut niminuer la tempéraîure d'évaporation du 

réfigérant pour réaliser le transfert de chaleur, ce qui diminue p.,. Par conséquent, la 

différence de pression entre I'évaporateur et le condenseu. augmente, ce qui augmente 

PRf (Kirmer, 1998)- 

En bref, il est souhaitable d'exprimer PRf en fonction des paramètres suivants : 



. 
Ainsi, le modèle de rehidisseur utilisé dans le cadre de cette étude doit est conforme à 

l'équation 4- 1 1- 

4.3 Description da mod&1e utilisé 

Lorsque possible, il est toujours préférable d'avoir un modèle basé sur des principes 

physique de base. D'ailleurs, les manufacturiers possèdent des modèles de ce type mais, 

malheureusement, ceux-ci demeurent confidentiels. Cette approche est d'abord tentée 

dans le cadre de cette étude. Cependant, ce type de modélisation s'est vite heurté à des 

problèmes de taille, notamment au niveau de la prédiction des coefficients de films du 

côté rénigérant et de la prédiction du comportement du compresseur à charge partielle. 

Cette première approche est donc abandonnée. 

Par la suite, le modèle de refroidisseur de TRNSYS est utilisé. Ce modèle utilise une 

corrélation obtenue à partir de données expérimentales décrivant la performance d'un 

refroidisseur. Cette corrélation donne P,f en fonction de Q, et de TW.i et Tcai- On 

remarque cependant que ce modèle ne tient pas compte de l'effet de m, et m, tel que 

souhaité à l'équation 4.1 1. Une nouvelle corrélation est donc élaborée en tenant compte 

de m, et ei, , les deux facteurs manquants du modèle de base de TRNSYS. 



Cependant, plutôt que d'utiliser TcdPr, la nouvelle cordation utilise TCdeo POUT calculer 

PEfi Fondamentalement, la valeur de Tcdso est connue en tout temps, alors que est 

une des inconnues recherchées, ce qui facilte l'utilisation de la corrélation. Ainsi, un 

corrélation qui permet de calculer Pnr en fonction des cinq paramètres désirés est 

élaborée. On remarque qu'eue tient compte des texmes croisés entre les différents 

paramètres : 

Les paramètres de I'équation sont adimensionnels et sont définis en fonction des valeurs 

aux conditions nominales (",), comme suit : 



4.4 Détermination des pararn6tres da modèle 

Le refkoidisseur modélisé dans le cadre de cette étude est un CenTraVac CVHE 320 de la 

compagnie Trane (TRANE, 1989). Les paramètres ai à am de l'équation 4.12 sont 

déterminés à partir de 1 330 conditions d'opération obtenues du programme de sélection 

du manufêchirier. Les conditions d'opérations nominales sont énumérkes au tableau 4.1, 

ainsi que la plage d'opération couvrant les 1 330 conditions. 

Le tableau 4.2 présente les valeurs des coefficients de I'équation 4.12, calculés a partir 

des 1 330 conditions d'opération. Ces coefficients sont calculés à i'aide du module de 

régression linéaire disponible dans un résoluteur d'kpations commercial6. 

" Engineering Equation SuIver- F-Chart Softwart, Middieton, Wisconsin, ÉU 



Tableau 4.1 - Conditions d'opération du ~chidlsscur CenTraVac CVHE 320 

Charge de 
refroidissement 

Débit d'eau à 
l'évaporateur 

Débit d'eau au 
condenseur 

Température de l'eau à 
l'entrée de l'évaporateur 

Température de I'eau à la 
sortie de I'évaporateur 

Température de l'eau à 
l'entrée du condcnscur 

Température de I'eau à Ia 
sortie du condenseur 

Puissance fournie au 
compresseur 

Condition d'opéntion 

880 kW 5,47 kW/kW* 
(250 tonnes) 

379 kgk î,6 Umin kW 
(600 GpM) (2,4 USGPWtonne) 

47,I kg/s 3,2 Ulnin/kW 
(750 GPM) (3,O USGPWtonne) 

122 OC 
(54.0 OF) 

6,67 O C  

(4490 OF) 

29'4 O C  

(8590 OF) 

34.7 OC 
(94'5 OF) 

161 kW - 
(0,644 kwftome) 

Plage d'opération 

134 à 880 kW 
(38 à 250 tonnes) 

25 à 37'5 kg/s 
(400 à 600 GPM) 

3 l,4 à 6î,8 kg/$ 
(500 à 1000 GPM) 

528 à 182 O C  

(41,s à 65,O OF) 

4'44 à 10,0 OC 
(40-0 à 50,O OF) 

15,6 à 37,8 OC 
(60,O à lOû,O OF) 

16,2 à 46 OC 
(612 à 1 14'8 OF) 

34 à 198 k W  

* aussi coefficient de performance (COP) : kW de refkoidissement produit par k W  de puissance fournie 
au compresseur 

Tableau 4.2 - Coefficients pour la corrélation du re6coidisseur 

1 BY: 0,0007326823 

ais: -0,1941289 

a16 : 0,04256552 

a17 : 0,003856727 

a18 : -0,04148241 

a19 : O,ûû643 5989 

am: 0,001444876 

De son côté, la figure 4.3 illustre l'erreur relative sur la puissance entre les résultats 

obtenus avec la corrélation et les données du manufacturier pour toutes les conditions 

d'opération. La valeur sur I'axe des X est la charge de refroidissement normalisée par 



rapport à Ia charge nominale de 880 kW. 

L'erreur relative moyenne est de 0,10 %, 

av& un écart type de 2,05 % a un 

coefficient de détermination (R2) de 

9937 %. Par conséquent, la corrélation ; 
I -IO , 
, , 

représente bien la pdommnce du I O 0.5 1 1.5 

Puissurce hmrndie aordisée 
refroidisseur sur toute la plage d'opération, 1 

F i i  4 3  - Erreur relative sur la puissance 
On remarque que la corrélation est obtenue avec Ia corrélation- 

excellente jusqu'à une charge de 0.5 puisque l'erreur est de l'ordre de *2 % à à %%. 

L'erreur relative est moins borne a faible charge, atteignant des valeurs légèrement 

supérieures à +IO% . Cette erreur est probablement due à Ia forme de la corrélation, qui 

ne tient pas compte d'un phénoméne quelconque dans la performance du rehidisseur. 

Cependant, puisque cette erreur ne se manifeste que lorsque la charge de refroidissement 

est faible, l'emur engendrée sur l'ensemble d'une année est acceptable. 

4.5 Étude paramétrique de la performance da refkoidissear 

L a  fi- 4.4 à 4.7 présentent l'influence de la charge de refroidissement, du débit 

d'eau au condenseur, de la température de l'eau a la sortie de l'ivaporateur et à l'entrée 

du condenseur sur le coefficient de performance (COP) du rehidisseur. Le COP est le 

rapport de la charge de rehidissement produite sur la puissance qui doit être fournie au 

compresseur. Par exemple, tel que mentionné dans le tableau 4.1, le COP du 
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refroidisseur opérant aux conditions nominaies est de 547. Dans chacun des cas, toutes 

les autres conditions &opérations sont maintenues aux conditions nominales suivantes : 

Figure 4.4 - Influence de la charge de 
re~oidissemcnt sur le coefficient de 
perfo~nance. 

Figure 4.6 - Influence de la ampirature de i'eau à 
la sortie dt l'évaporateur sur le 
coefficient de Performance- 

Figure 4.5 - Muence du débit d'eau au 
condenseur sur le coefficient de 
performance. 

1 I S  25 35 45 
1 Température & l'eau b l 

1 I 
1 l'entrée & cOn&iue~+ 1 

t 1 

Figun 4.7 - Influence de la tcmpbturc dc l'eau 
à I'cntréc du condcnseur sur le 
coefficient de imformance 



En regardant la fi- 4.4, on peut remarqué d'abord que le COP diminue a mesure que la 

charge de refkoidissement diminue. En effet, le refbidisseur choisi est équipé d'un 

compresseur avec des aubes dont l'angle d'ouverture varie en fonction de la charge, 

permettant de moduler la capacité de celui-ci. Cependant, les aubes créent une 

inefficacité dans le cycle qui augmente à mesure que l'ouverture se rétrécie. Par 

conséquenf le rendement du compresseur dmiinne avec la charge de rehidissement, ce 

qui diminue ainsi le COP du rhidisseur. 

La figure 4.5 illustre l'effet sur le COP en fonction de la variation du débit d'eau de 

refkoidissement au condenseur. Tel que mentionné par Kirsner (1998)' une réduction du 

débit d'eau nuit à l'échange de chaleur entre l'eau et le rénigérant, ce qui force ce dernier 

à avoir une température (et une pression) plus élevée pour conserver le même rejet 

thermique et donc d'avoir un COP plus faible. Un effet semblable se produit à 

I'évaporateur lorsqu'on varie le débit d'eau glacée (non illustré). 

La figure 4.6 permet d'observer que le choix de la température de l'eau à la sortie du 

refkoidisseur influence son rendement. En effet, plus la température choisie est basse, 

plus la température d'évaporation du réfigérant doit être basse. Par conséquent, la 

différence de pression du réfigérant entre i'évaporateur et le condensetu doit être 

augmentée, ce qui signifie qu'on doit lui fournir plus d'énergie pour réaliser le même 

échange de chaleur. 
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Finalement, un effet inverse au précédent se produit avec la température de i'eau à 

l'entrée du condenseur (figure 4.7). Plus cette température est élevée, pius Ia température 
. 

de l'eau à la sortie du condenseur est klevée, afin de maintenir la même différence de 

températures entre les deux Ainsi, la température de condensation du réfigérant doit 

augmenter, ce qui nécessite un travaii plus important au compresseur- Par conséquent, il 

faut consomma plus d'énergie pour réaiiser le même rejet thennique- On constate par 

ailleurs qu'une hausse de la température de I'eau à L'entrée du condenseur (et par 

conséquent à sa sortie aussi) a un effet plus important sur la consommation de 

refroidisseur qu'un abaissement de la température de I'eau à la sortie de l'6vaporateu.r. 



CHAPITRE V 

MODÉLISATION DE L'ÉCHANGEUR À PLAQUES 

Tel qu'expliqué à l'introduction, afin de réaliser du refroidissement naturel indirect il est 

nécessaire d'utiliser un échangeur pour retirer la chaleur du circuit d'eau glacée et la 

rejeter ii l'environnement. Il y est aussi mentionné que le type d'échangeur de chaleur le 

plus utilisé dans ces circonstances est l'échangeur à plaques. Bien que les premiers aient 

été conçus en 1930 pour la pasteurisation du lait (Alfa-Laval, 1984)' ce n'est que depuis 

le début des années 1980 qu'ils sont utilisés en mécanique du bâtiment. L'échangeur à 

plaques est préféré aux autres types parce qu'il permet d'obtenir de façon économique 

une petite approche entre la température de l'eau glacée à la sortie (du côté du serpentin 

de refkoidissement) et la température de L'eau de refioidissement à l'entrée (provenant de 

la tour de refkoidissement). Généralement, l'échangeur est conçu pour obtenir une 

approche d'environ 1 3  OC aux conditions nominales d'opération. 

Le tableau 5.1 donne un a p q u  des avantages des échangeurs a plaques par rapport aux 

échangeurs tubulaires conventionnels. Ii n'y a qu'au niveau de la pression d'opération où 

l'échangeur tubulaire est avantageux puisque ce deinier peut être conçu pour risister à 

des pressions plusieurs fois supirieures aux échangeurs à plaques standards. Cependant, 
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cet avantage se résorbe de plus en plus avec la mise en marché d'échangeurs à plaques 

brasées capables de supporter des pressions de l'ordre de 4,s MPa 
w 

Tableau 5.1 - Comparaison des caractaisti~es entre un échangeur à plaques et un échangeur tubulaire 

Approche minimale entre le fluide b i d  à 
l'entrée et le 5 ide  chaud à la sortie 

Pression d'opération 

Tempétaairt d'opération 

Rapport des cocfficicntr de transfert t ü b ~ u e  

Rapport de poids 

Rapport de volume 

Soudure 

Modification à la surface d'échange 

Raccordement à la tuyauterie 

Échangeur à plaques 1 lhhaqgeur tubdiire 

1 OC 

jusqu'à 2,s MPa 

-30 OC à 180 OC 

3 8 5  

1 

1 

aucune 

ajout ou retrait de plaques 

dans un même plaa 

5 OC 

jusqu'à 1,O MPa 

jusqu'a 190 OC 

1 

3 a 10 

2 à 5  

appareil soudé 

impossible 

dans plusieurs plans 

Il est relativement aisé de prédire la performance d'un échangeur à plaques lorsque celui- 

ci opère aux conditions nominales d'opération, comme c'est souvent le cas. Or, dans la 

présente étude, l'échangeur à plaques est appelé a opérer sous des conditions de débits et 

de température qui changent au cours de l'année. Notamment, les variations de débits 

innuencent grandement la performance de l'échangeur et doivent être considérées dans la 

modélisation de celui-ci. Cependant, avant d'aborder la modélisation, il est important de 

décrire la constniction et le principe de fonctionnement de ce type d'échangeur. 

Un échangeur a plaques est généralement constitué d'un ensemble de plaques équipées de 

joints d'étanchéité et maintenues serrees les unes contre les autres grâce à des tirants de 



serrage qui s'appuient sur des 

plaques terminales- On 
. 

retrouve à la figure 5.1 une vue 

explosée d'un échangeur à cinq 

plaques, incluant la plaque 

terminale à chaque extzhite 

(les plaques A et E). Dans ce 

schha,  l'espacement entre les 

plaques est exagaé pour 

eau h i & ,  
entrée (TL3 

eau chaude, 
sortie (T,,) 

eau chaude, 
en* Cr,) 

eau fioide, 
SO* (Tu) 

Figure 5.1 - Schéma explosé d'un échangeur à plaques 

faciliter la compréhension. L a  plaques sont généralement rimées pour augmenter la 

turbulence et conséquemment le trausfert thermique. Elles sont relativement minces et 

sont souvent conçues de matériaux de bonne qualité résistant bien a la corrosion bar 

exemple, l'acier inoxydable ou le titane). Des joints en polymère assurent l'étanchéité et 

permettent la répartition en alternance des fluides chauds et fioids entre les plaques de 

l'échangeur. 

En se référant aux lettres (A à E) et aux chiffi:es (1 à 6) de la figure 5.1, il est possible de 

suivre l'évolution de chacun des deux fluides. L'eau fkoide (provenant de fa tour de 

refroidissement) entre au point 1 et circule dans un collecteur créé par le semge des 

plaques les unes contre les autres. Aux points 2 et 4, les joints d'étanchéité empêchent ce 

fluide de circuler entre les plaques A et B et entre les plaques C et D, respectivement- Par 

contre, aux points 3 et 5, le fluide est Iiire de s'écouler vers le bas entre les plaques B et 
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C et entre les plaques D et E, respectivement. Ces debits sont récoltés par le collecteur de 

retour et le fluide cessort au point 6. Un phénomène similaire se produit du côté chaud, 
. 

où Veau (provenant du serpentin de refkoidissement) s'écoule par contre entre les plaques 

A et B et entre les plaques C et D. Donc, cette géométrie s'apparente a un échangeur 

dans lequel les fluides chauds et h i &  sont alternés et où ils s'écoulent à contre-courant, 

ce qui en fait un échangeur dont i'efficacité d'échange est reIativement W é e ,  tout en 

étant très compact. En contre partie, cet échangeur a une perte de charge relativement 

élevée, se situant entre 20 et 100 kPa. II est important de souligner que la perte de charge 

entre chaque plaque est identique pour un fluide donné. Ainsi, la perte de charge du 

fluide qui circule entre les pIaques B et C et entre I e s  plaques D et E est la même car le 

débit et la température du fluide sont les mhes.  

5.2 Description des phénomènes d'échange thermique 

En supposant que l'efficacité de L'échangeur, c, soit cornu, il est possible de calculer 

l'échange de chaleur réalisé, Q, , a l'aide de l'équation suivante : 

où Q, est i'échange de chaleur maximal possible entre le fluide chaud et Ie fluide h i d .  

Cette valeur est calculée à l'aide de l'équation ci-dessous : 
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oh  Tcso est la température du fluide chaud à L'entrée de l'échangeur, Tm est la température 

du fluide fkid à I'entrée de l'échangeur (figure 5.1) et est la capacité calorinque 

minimale des fluides. La valeur de Cm, est déterminée en calculant d'abord les valeurs 

des capacités calorifiques du fluide chaud et du fluide h i &  C, et Cr : 

Par la suite, on d é e t  G-n comme étant égal à la plus petite valeur de Cc et Cf- À 

L'opposé, C, est défini égal a la plus grande de ces deux valeurs. 

Tel que mentionné précedemment, l'échangeur à plaques est un échangeur à contre- 

courant. Ainsi, on peut utiliser la relation 5.5 ci-dessous, qui permet de calculer 

l'efficacité d'un tel échangeur : 



U-A oùNUT=- 

. 
où C est le rapport des capacités 

calorifiques, NUT comspond au 

nombre d'unités de transfert de 

l'échangeur, U est le coefficient de 

tcansfert thermique global entre deux 

fluides, et A est Ia surf'ace d'échange 

globale de l'échangeur. Cette demière 

valeur correspond à la sUTface 

d'échange d'une plaque multipliée par 

- 

dépots dus à 
l'encrassexucnt 

fluide 
chaud ni, 

m, 4 
fluide 
fioid 

Figure 5.2 - Risistances thenniques dans 
l'échangeur à piawcs 

le nombre de plaques (excluant les plaques terminales). En supposant que les transferts 

de chaleur entre les fluides et la paroi se font essentiellement par convection forcée, et en 

utilisant la nomenclature de la figure 5.2, le coefficient U peut êîre déterminé de la 

manière suivante : 

où h, et hf sont les coefficients de convection forcée des fluides chaud et froid (calculés à 

des températures moyennes), e,, est l'épaisseur de la plaque, k, est la conductivité 

thermique de celle-ci, et R, et I(J sont les résistances themniques d'encrassement du 
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-5 2- coté chaud et hid ,  respectivement. Typiquement, on a e& = 3x10 m KnV pour une 

-5 2 plaque en acier inoxydable, et Re,&&= 6x10 m -K/W . 

Les valeurs de h, et hr sont diEciIes à évaluer analytiquement. C'est pourquoi une 

corrélation obtenue expérimentalement est généralement employée. Cependant, les 

manufacturiers ne divulguent pas ces corrélations La seule qui soit disponible dans la 

littérature est publiée par Ia compagnie Alfa-Laval (Alfa-Laval, 1987). Cette corrélation 

a la forme suivante : 

ou p est la masse volumique (en kg/m3), Ap est La perte de charge (en kPa), p est la 

viscosité dynamique (en centipoise - rappel : 1 N-dm2 = 1o3 centipoises), h est le 

coefficient de convection forcée, k est la conductivité themiigue (en Wlm-K) et Pr est Ie 

nombre de Prandlt du fluide. On constate donc que, pour un fluide et une température 

moyenne fixée, h n'est fonction que de la perte de charge Ap. En effet, une valeur de Ap 

fixe correspond à une valeur de vitesse de fluide fixe et par conséquent à un h fixe; ceci, 

quelque soit le nombre de plaques puisqu'on a une série de plaques en parallèIe, si on 

néglige la perte de charge dans les cokteurs. 
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En supposant que la perte de charge est proportio~melle au carré du débit volumétrique 

circulant dans I'échangeur, et supposant que les pertes de charge à débit nominal sont 
. 

connues, il est ainsi posnile d'évaluer les pertes de charge pour tout débit volumétrique, 

de calculer les coefficients de convection correspondants et d'obtenir ainsi la 

performance de l'échangeur. 

5.3 Nouveau modèle d'échangeurs P plaques 

La bibliothèque de base de TRNSYS possède un modèle géninque d'échangeur de 

chaleur. Cependant, une des hypothèses de ce modèle consiste à supposer que le 

coefficient de transfert thermique global, U, est constant pour tous les débits. Or, dans la 

présente étude, les débits et les températures varient, modinant par conséquent la valeur 

de U. C'est pourquoi un nouveau modèle est conçu afin de simuler la pdomauce de 

l'échangeur à plaques. Ce modèle est décrit dans une co113mUIUcation présentée au 

premier séminaire des usagers Wcophones de TRNSYS (Genesc 1998). 11 est basé sur 

la théorie énoncée a la section précédente, et notamment sur la relation 5.9. 

Il est à noter que ce modèle est strictement valide p o u  les échangeurs à plaques de la 

compagnie Alfa-Laval, puisque la corrélation utilisée pour déterminer h, et hi provient 

d'un document technique de ce manufacturier. Cependant, i1 est probable que les 

résultats soient semblables d'un manufacturier à l'autre. 



Tableau 5.2 - Caracî&Mqucs des ~ c r c l l t s  types d'échangcuts à pIaqaes (Alfa-Laval, 1987) 

SurCace d'échye Surface d y ~ g e  m.rim.le 1 (min%) 1 d9unepiqic<o ) de Péchangeur (m2) 

A l'instar de la plupart des manufacturiers, la compagnie Alfa-Laval (1987) spécifie la 

surface d'échange de chaque plaque et la surface d'échange maximale, selon le type 

d'échangeur sélectionné; on retrouve cette liste au tableau 5.2. Ii présente également les 

valeurs de la plage de NCIT permise pour le type sélectio~é. Le choix d'un type 

influence aussi Le débit maximai permis dans l'échangeur. 

5.4 Dimensionnement de l'échamgeur P plaques 

Le tableau 5.3 présente les conditions nomiaales d'opération utilisées pour procéder au 

dimensiornement de l'échangeur à plaques. On constate que ces valeurs correspondent 

aux conditions nominales d'opération du système de climatisation. 



En supposant que la somme des résistances Tableau 53 - Conditzons nomhaies d'opération 
de i'échangeur à plaques, 

dues à l'encrassement, &+&, est de 
. 

6x10'~ m2-WW, et que le rapport %/k, est 

égal à 3x10-' m2-WW (acier inoxydable), la 

procédure de calcul suggéré par le 

manufacturier (Alfa-Lavd, 1987) pennet 

d'obtenir un NUT de 2,850 et une SUfface 

totale d'échange de 144 m2. En condtant le 

tableau 5.2, on sélectionne un échangeur de 

type A45, ayant 64 plaques de 225 m2 de 

Condition d'opéntion 

Charge de reîÏoidissemtnt : 

De%it d'eau gla& : 

De"bit d'eau de 
rehidisscmcnt : 

Pcrtt de charge : 

T e t u r c  de I'eau gfacit 
à I'entrie : 

Température de I'eau glacée 
à Ia sortie : 

Tcmpéraûn de l'eau de 
refroidissement à l'en* : 

Tempérabut de l'eau de 
refroidissement à la sortie : 

VaIeur nominale 

d a c e  d'échange chacune (excluant les deux plaques teminales). Les paramètres du 

modèle TRNSYS utilisés pour décrire l'échangeur à plaques sont présentés au tableau 

5.4. Puisque les deux fluides qui circulent daas l'échangeur sont de l'eau (mode de 

fonctionnement : O), le modèle utilise des corrélations intemes en fonction de la 

température moyenne des fluides pour évaluer la valeur de la masse volumique, p, de la 

chaleur spécifique, + de la viscosité dynamique, f i  et de la résistance thermique des 

fluides, k. Ainsi, il n'est pas nécessaire de foumir au modéle les valeurs de ces huit 

propriétés, donc une vaieur quelconque (O) est utilisée. 

Malheureusement, le manufacturier ne fournit pas d'information permettant d'évaluer 

l'incertitude sur la corrélation déterminant la valeur du coefficient de nIm, h. De plus, ii 

n'y a pas d'information disponible dans la littérature scientifique pour comparer ces 
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résultats à des données expérimentales. Ii est donc impossible d7évaIuer l'erreur globale 

sur les calculs relatifk à I'échangeur. 
8 

Tableau 5.4 - Pararnètrcs du modèle d'échangeur à piaques Aans TRNSYS- 

Nombre total de plaques 
(avec Ies pIaqycs texmides) : 

Surface d'échange de chaqye 
: 

Épaisseur de chaque plaque : 

Conductivité thdque de 
chaque plaque : 

Résistance th-que 
d'encrassement (chaud) : 

Débit nomnlar : 

Perte de charge 
nommale : 

Mode de 
foncYi0mcmeKlt : 

Propriétés des fluides 
(2 x 4 propriétés) : 

O (Ies dcux fluides 
sont de l'eau) 

O pour toutes 
(négligées) 

Les figures 5.3 à 5.6 illustrent i'infiuence des débits d'eau et des températures d'eau 

glacée et de rehidissement à l'entrée, sur la température d'eau glacée à la sortie de 

l'échangeur. Dans tous les cas, les autres conditions d'opération sont maintenues aux 

conditions mentionnées au tableau 5.3. 

La figure 5.3 permet d'observer qu'une diminution du débit d'eau glacée réduit 

I'approche entre la température de l'eau glacée a la sortie et la température de I'eau de 

refroidissement à l'entrée, fi d'obtenir à la limite 5'2 OC lorsque le débit d'eau est de 

O kg/s. Cependant, l'échange total d'énergie est diminué. 



D u  côté de l'eau de rehidissement (figure 5.4), une réduction du débit d'eau entraîne 

eiie aussi une réduction de L'échange réalisé. Cependant, la température de L'eau glacée 

obtenue à la sortie de l'échangeur augmente avec une réduction du débit. Puisqu'il y a 

moins d'échange de chaleur, il y a une moins grande diffkcnce de température entre les 

températures de l'eau glacée à l'entrée et à la sortie de L'échangeur. 

-- 

Figure 53 - Muence du débit d'eau giacie su.  Figure 5.4 - Influence du débit d'eau de 
la ttmpiratwre de i'eau glacée à la rehidissement sur la tempérahue 
sortie de I'échangeur. de l'eau glacée à la sortie. 

1 1 Tem@rrtun de l'eau glac6c / / Tenpiratnre de I'eui ck 1 
1 P ltelltr& (OC) 

i 
rcfioidsstmcnt i l'entrée ( O C )  I ! j 

Figure 5.5 - Influence de Ia température de l'eau F i  5.6 - Influence de la température de l'eau 
glacée à rentrée sur Ia température de rcfkoidissement à I'entrk sur 
de l'eau glacée à la sortie- celle à la sortie- 



De leur côté, les figures 5.5 et 5.6 confirment que la température de l'eau giacée a la 
. 

sortie de l'échangeur est directement proportionne1le à la température de Veau glacée et 

de Seau de refroidissement à i'entrée. En effet, elles n'interviennent principalement que 

dans le calcul de Q, (équation 521, qui a une relation directe avec les températures à 

l'entrée. 

5.5 Maence du nombre de plaques sur la peflormuice de l'échangeur i plaques 

Une série de tests a été réalisée afin d'évaluer l'influence du nombre de plaques sur le 

coefficient de transfert thermique global, l'efficacité et l'énergie échangée, tout en 

maintenant constant le débit total alimenté. Les résultats sont montrés aux figures 5.7 à 

5.10. Sur ces figures, les gros points indiquent les conditions nominaies de 

fonctionnement. 

La figure 5.7 indique que la perte de charge est proportionnelle au débit volumétrique au 

carré, ce qui correspond à une des hypothèses du modèle. Puisque la perte de charge 

diminue, le coefficient de nIm niminue lui aussi. Par conséquent, le coefficient de 

transfert thermique global, U, diminue lui aussi, tel que montré à la figure 5.8. Cette 

baisse du U est largement compensée par une d a c e  d'échange accrue, attribuable aux 

plaques supplémentaires. Ceci a pour effet d'augmenter le NUT et par conséquent 

l'efficacité, tel que présenté à la figure 5.9. Ainsi, l'énergie totale échangée croît avec le 



nombre de plaques (figure 5-10). On remarque, cependant, que cette croissance de 

l'énergie échangée en fonction du nombre de plaques tend vers un plateau. Ainsi, par 
. 

exemple, en doublant le nombre de plaques de I'échangeur choisi pour la présente étude 

(soit de 66 a 132 plaques), la qyantite d'énergie échangée n'augmente que de 7 %. 

Figure 5.7 - Infiuence chi nombre de plaques sur Figure 5.8 - Influence du nombre & plaques sur 
la perte de charge. le coefficient de transfiért th~~~ll~*gue 

globaL 

Figure 5.9 - Influence du nombre de plaques sur Figure 5.10 - Influence du nombre de plaques sur 
l'efficacité de I'échangcur. l'énergie échangée 



CEAPrrREVT 

SIMULATIONS ET RÉSULTATS 

6.1 Généralités 

Tel que mentiorné à l'introduction, l'objectif de la présente étude est d'évaIuer la 

perfiomiance de systèmes de climatisation avec et sans rehidissement mituel. Cette 

performance est évaluée à I'aide du logiciel de simulation de systèmes thermiques 

TRNSYS, qui est démit à la section 1.4. Les composantes principales du système global 

sont représentées par les modèles décrits aux chapitres deux à cinq. Les résultats 

individuels obtenus pour chacun de ces modèles sont présentés dans ces mêmes chapitres. 

La première partie du chapitre en cours présente les systèmes étudiés ainsi que les 

composantes mineures qui s'y ratîachent Les résultats globaux sont présentés dans la 

deuxième partie. 

6.2 Description des syst2mes Çtuàiés 

Les systèmes de climatisation qui servent à étudier les modes d'opération décris ci- 

dessous sont représentés schCmatiqucment aux figures L l et 1.4. Le système de la figure 

1.1 est utilisé pour simuler un premier mode d'opération, le mode Classique, ainsi que 
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deux modes secondaires : le mode à Débit Réduit, ainsi que le mode à Basse 

Température. 
. 

6.2.1 Cas de dference 

Le mode Classique est utilisé pour produire des résultats qui servent de base de 

comparaison pour évaluer la performance des trois autres modes d'opération. Ce cas de 

référence op& selon des conditions d'opération typiques, soit 2,6 Umin d'eau glacée et 

3,2 Umin d'eau de rehidissement par kW de climatisation (ce qui conespond 

respectivement à 2,4 USGPMhomie et 3,O USGPWtonne). ainsi qu'une temp6rature 

d'alimentation d'eau de refroidissement fixée à 29,4 OC. Le tableau 6.1 donne les 

conditions correspondantes pour une charge de 880 kW. Ce tableau présente égaiement 

les conditions d'opération des trois autres modes d'opération étudiés. Les deux modes 

secondaires sont brièvement décrits ci-dessous. 

6.2.2 Réduction des débits d'eau glacée et de refroidissement 

Le mode à Débit Réduit (ou DR) est recommandé par certains auteurs, notamment 

Shelton et Joyce (1991). Austin (1993). et ceux mentionnés dans Kirshner (1996). Ils 

privilégient la réduction des débits d'eau glacée et de rehidissement afin de réduire la 

demande en pompage du système- En contre partie, une telle réduction d i t e  

négativement la performance du refkidisseur. Il est donc intéressant d'ni évaluer 



l'impact sur la performance globale du système. La simulation de ce mode est *aIisée en 

modifiant les paramètres appropriés du système de la figure 1.1, tel qu'indiqué au tableau 

6.23 Diminution de la tempiratun d'aiimentation d'eau de refkoidissement 

Le second mode, dit à Basse Température (ou BT), consiste à évaluer l'impact d'une 

diminution de la température de l'eau alimentée au condenseur du rehidisseur sur la 

demande du compresseur, ainsi que sur celle du ventilateur de la tour. Ce mode a 

auparavant été étudié par Shelton et Weber (1991) et Schweûier (1998), entre autres. 

Tout comme pour le mode DR, la simulation de ce mode est réalisée en modifiant les 

paramètres appropriés du système de la figure 1.1, tel qu'indiqué au tableau 6.1. 

Tableau 6.1 - Paramètres des modes d'opération simulés pour une charge nomide de 880 kW- 

Paramètre 
Mode d'opération 

Classique DR BT mn l 

6.2.4 Refroidissement naturel indirect 

Refroidissement naturel indirect : 

Température de l'tau à Ia sortie de Ia tour : 

Débit d'eau glacée : 

De%& d'eau de rcfioidisscmmt : 

Finalement, une dernière comparaison est réaüsée entre le mode Classique et le mode de 

refkoidissement naturel indirect (mode RNI). Tel qu'expliqué au chapitre un, et tel 

non non non oui 

29,4 OC 29,4 OC 183 OC 5,O OC 

379 kg/s 2&4 kgfs 37,9 kgfs 37,9 kg/s 

47,l kg/s 31,4 kg/s 47,1 kg/s 47,l kgh 



100 

qu'illustré à la figure 1.3, ce mode consiste à refroidir I'eau glacée en utilisant un 

échangeur à plaques, plutôt que d'utiliser le refroidisseur. Lorsque la température du 

bulbe humide de I'air est sufnsamment basse, on produit avec la tour de refroidissement 

de I'eau à 5'0 OC, qui est alors alimentée a l'échangeur et est utilisée pour refhidir l'eau 

glacée. 

Pour chacune des heures de l'année de la simulation du mode RM, on compare la 

température de l'eau glacée à la sortie de I'ichangeur à plaques avec une température de 

référence. Celle-ci est fixée à la température usuelle d'eau glacée, c'est-i-due 6,67 OC. 

Il faut noter que la température de l'eau de rehidissement obtenue pendant la simulation 

n'est pas toujours a cette valeur dû au contrôleur utilisé et a la précision des calculs de 

TRNSYS (sections 6.3.5 et 6.3.7, respectivement); par conséquent, la valeur fiontiere 

délimitant le refroidissement naturel est donc (6,67 + 02) x 1,001 = 638 OC. 

Pour une heure donnée, si la température d'eau glacée obtenue à la sortie de I'échangeur 

à plaques est inférieure ou égale a cette température' on considère que le système de 

climatisation peut fonctionner en mode de rehidissement naturel indirect. Dans ce cas, 

on évalue la consommation du système pour cette heure en utilisant les résultats de la 

sirnuiaiion du mode RNL Le cas échéant, le systkne ne peut pas fonctionner en mode de 

refroidissement naturel indirect et on évalue la consommation pour cette heure en 

utilisant les valeurs correspondantes de la simulation du mode Classique. En calculant la 
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consommation totale a l'aide des valeurs obtenues par cette comparaison, on obtient la 

consommation réelle du système fonctionnant en mode RNI- 

Figure 6.la - Assemblage global des composantes de la simulation pour le mode Classique. 

6.3 Implantation dans TRNSYSmSiBat 

Les figures 6.la et 6.lb prisentent l'assemblage des composantes requises pour La 

simulation du système Classique et du système RNI, tels que représentés dans IISiBat. 

Dans ces représentations, des «macres» regroupant plusieurs composantes sont 

constituées afin d'alléger I'afEchage. Les composantes de la macro Charge représentent 

le serpentin de rebidissement et le circuit d'eau glacée (figure 6.lc), dors que les 

composantes de la macm Rejet représentent le circuit d'eau de rehidissement et la tour 

de refkoidissement (figure 6.ld). Plusieurs des composantes Uustrées aux figures 6.la à 



6.ld sont présentées aux chapitres deux à cinq; les composantes secondaires restantes 

sont présentées ci-dessous. 

Fime 6.lb - Assembiage global des composantes de k simulation pour Ie mode RNI. 

Figure 6-lc - Assemblage des composantes de la macro 
Charge- 

Figure 6.ld - Assemblage des composantes- 
& fa rnacro Rejet. 
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6.3.1 Pronl de charge 

O 

Le prohl de charge utilisé dans la simulation (icône Demande) est adapté à partir d'un 

profZl développé par Snoek et CiavagIia (1995). Ce profil représente une évolution 

générique de la charge pour la zone interne d'un bâtiment qui nécessite de la 

climatisation toute l'ami&. Ces charges horaires sont calculées par un programme 

maison écrit dans ce but Elles sont par la suite sauvegardées dans un fichier qui est lu 

par TRNSYS lors de L'exécution d'une s irnulah 

La valeur de la charge pour une heure donnée, Q, , est obtenue à l'aide de I'hUation 

suivante : 

où Q, est la charge maximale que le système doit satisfaire (ici égale à 880 kW), Ph est 

la fkction horaire de la charge quotidienne (ilIustrée par la figure 6.2a), P, est la fiaction 

quotidienne de la charge maximale (présentée à la figure 6.2b) et F est un- facteur- 

aiéatoire entre 0,7 et 1 ,O. 

Il faut noter que le profil de variation quotidienne original présenté par Snoek et 

Ciavaglia (1995) ne couvre que la période du lm mai au 1- septembre; il est donc modifié 

pour couvrir toute l'année. Par ailleurs, le facteur albatoire m e t  de s'assurer que deux 



jours ayant la même charge quotidienne auront un pronl horaire dinérent- Celui-ci est 

généré par une fonction du langage de prugrammation qui permet d'obtenir un nombre 
. 

aléatoire. À titre d'exemple, la figure 6 . 2 ~  présente le profil de charge obtenu pour la 

-- 

Figure 6.21 - Variation de la hction horaire de la charge de cIimatisation quotidienne. 

Figure 64b - Variation de la fraction quotidienuc & ia charge de cbtisation nominale. 



Il est important de mentionner que l'outil de simuIation décrit ici n'est pas limité à 

l'utilisation de ce profil particulier de charge. En effet, l'assemblage est conçu pour 
. 

satisfaire tout profil de charge de climatisation, peu importe sa nature, pourvu que la 

charge maximale du profil ne dépasse pas la capacité nominale du système, soit 880 kW- 

Figure 6.2~ - Exemple de profil de charge pour le I"juil.Ict. 

63.2 Composantes secondriires de rassemblage 

La macro Climat regroupe les composantes requises pour la lecture et le traitement des 

données climatiques. Les données sont obtenues d'un fichier décrivant une année 

météorologique typique pour une ville donnée. On retrouve dans ce fichier, pour chaque 

heure de l'année, des données sur L'ensoleillement, la température sèche de l'air, le point 

de rosée de l'air ainsi que l'origine et la vitesse du vent. Cependant, il est nécessaire de 

convertir la temphtrne du point de rosée en température humide et ai humidité absolue 

puisque ces valeurs sont nécessaires pour les calculs dans les modèles de tour de 
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refroidissement (icône Tour), de serpentin (icône SerpRefk) ainsi que dans le modèle de 

centrale de traiternent d'air (icône VAV). La conversion est assurée par un modèle de 
. 

base de TRNSYS permettant de calculer toutes les propriétés de l'air humide a partir des 

deux valeurs connues. 

De son coté, la centrale d'ai. (icône VAV) détermine les conditions de l'air à l'entrée du 

serpentin en fonction des conditions cIimatiques (macm Climat), des conditions 

spécifiées de l'air de retour ainsi que du pourcentage d'air nais requis (fixé à 20 %, pour 

tous les cas étudiés). De plus, à l'aide de la charge (macm Demande). le modèle calcule 

aussi le débit d'air requis pour obtenir une première approximation de la charge désirée 

au serpentin de rehidissernent. 

E n h ,  La rnacro Results regroupe les modèles nécessaires à la sauvegarde des résultats 

désirés, pour chaque heure de la simulation. Les fichiers créés sont de type « texte » et 

peuvent être lus et traités par les chiffnem électroniques commerciaux. Et finalement, 

l'icône Cte pexmet de spécifier quelques constantes utiles pendant la simulation. 

6.3.3 Composantes secondaires de la micro Charge 

Tel qu'illustré par la figure 6.lc, la modulation de L'énergie retirée de l'air au serpentin 

de refroidissement est assurée par une vanne «trois voies » (icône Valve3v). Un 

contrôleur (icône CtrlCoil) ajuste cette dernière en détournant une partie de l'eau glacie 
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produite par le rehidisseur (icône Rehid) de façon à n'acheminer que la bction 

nécessaire pour obtenir un échange de chaleur au serpentin égal à la ch- de 

climatisation obtenue du fichier. Il est en effet important que le système satisfasse la 

même charge de cfimatisation, peu importe le mode d'opération, afin de pouvoir tirer des 

conclusions sigdcatives. Le serpentin (icône SexpRefk) reçoit donc de I'eau en quantité 

variable à température constante. La pompe (icone EauGlacée) permet de fixer le débit 

total circulé dans le circuit d'eau glacée- 

Bien qu'en réalité quatre serpentins soient nécessaires pour satisfaire la charge de 

climatisation totale, tel que mentionné au chapitre trois, il faut noter qu'un seul serpentin 

de refroidissement est utilise dans la simulation- Par conséquent, les débits totaux d'air et 

d'eau circulant dans le serpentin sont divisés par quatre (icônes DivAir et DivEau), ce qui 

simule ainsi la répartition de ces débits entre chacun des serpentins. Puisque le pronl de 

charge indique la charge totale a satisfitire par le système, cette charge est aussi répartie 

entre chaque serpentin (icône DivLoad). Cette procédure permet de simplifier les calculs 

qui doivent être réaiïsés par TRNSYS. 

6.3.4 Composantes secondaires de la micro Rejet 

On retrouve à la figure 6.ld la tour de rehidissement (icône Tour) qui réalise le rejet 

thermique. Pendant les simulations, la tour doit produire de l'eau de &oidissement dont 

la température demeure constante, peu importe le rejet thermique à réaliser ou les 
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conditions ciimatiques. Il est ainsi niçessaire de varier le débit d'air circulant dans la 

tour, en variant la vitesse de rotation du ventilateur, de façon à obtenir de l'eau à Ia 
. 

température désirée- Le contrôleur (icône CtrlTour) s'acquitte de cette tâche- Tout 

comme pour le circuit d'eau gacée, la pompe (icône EauRefi) permet de fixer le débit 

d'eau dans le circuit de rehidissement, ce danier demeurant constant pour toutes les 

heures de la simulation. 

6.3.5 Contrôleurs da serpentin et de la tour 

Le contrôleur de débit d'eau au serpentin est nécessaire a h  que celui-ci et le 

refkoidisseur satisfasent à la même charge de climatisation pour chaque mode 

d'opération- De son coté, le contrôleur de la tour de refroidissement module le débit d'air 

y circulant pour obtenir le point de consigne désiré sur la température de l'eau à la sortie 

de la tour. 

Ces contrôleurs ont été bâtis de toutes pièces pour les besoins de la présente étude. Ils 

utilisent des algorithmes logiques qui comparent la variable à contrôler (la charge ou la 

température) avec des valeurs limites. Lorsque la valeur de la variable se trouve à 

l'extérieur de ces bornes, le contrôleur ajuste le débit en incrémentant ou en décrémentant 

la valeur de contrôle, selon le cas- Les valeurs des bornes, de l'incrément et du 

décrément sont choisies afin d'obtenir un compromis entre la précision des résultats et fa 

capacité de conveigence de la simulation- Par exemple, si l'incrément et le décrément 
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sont trop grands, il est possible que la vdeur de la va.;rble oscille autour des limites 

fixées par les bornes sans jamais les atteindre- Si i'incrément et le décrément sont plus 
a 

petits que le critère de convergence de TRNSYS (voir section 63.7). il est possible 

qu'une variation de la variable modulée ne soit pas peque par TRNSYS et que Le 

programme considère que le système a convergé alors que ce n'est pas le cas. Donc, les 

valeurs de l'incrément et du décrément sont choisis légèrement supérieures au critère de 

convergence général de TRNSYS. De leur côté, les bornes sont fixées de fqon à éviter 

les oscillations. 

Dans le cas du contrôleur de la tour., les bornes sont fixées à *0,2 O C  de la valeur de 

température d'eau désirée. Dans le cas du contrôleur au serpentin, celui-ci obtient du 

modèle de serpentin la charge actuelle satisf~te et calcule l'erreur relative par rapport à la 

valeur obtenue du fichier- Si l'erreur est plus grande que M,15 %, le contrôleur ajuste le 

débit d'eau alimenté au serpentin. L'incrément (et le décrément) utilisé dépend du débit 

actuel qui circule dans le serpentin. En effet, tel que démontré au chapitre trois, lorsque 

le débit d'eau glacée passe par environ 4.5 kg/s, on observe une un changement brusque 

de la pente de la courbe de l'échange thermîque réalisé. Locsqu'il est inférieur à cette 

valeur, le transfert thermique varie plus rapidement en fonction du débit; lorsque le débit 

est supérieur, il varie plus lentement. Ainsi, afin d'accélérer la convergence de la 

simulation, l'incrément et le décrément sont plus petits lorsque le débit est inférieur à 

4'5 kg/s que lorsqu'il est supérieur à cette valeur. 



6.3.6 Pompes de circulation 

Dans les simulations qui sont effectuées ici, les débits d'eau glacée et d'eau de 

refroidissement demeurent constants, peu importe la charge de climatisation ou les 

conditions climatiques. Ainsi, il n'est pas nécessaire de rnodéfiser les pompes de 

circulation pour en déterminer la conmnmation énergétiqne puisque la consommation 

horaire est la même. Selon les conditions d'opération, il sunit de calculer au préalable la 

perte de charge dans chacun des circuits et de calculer la puissance théorique requise pour 

pomper le débit désu& Par la suite, en tenant compte des rendements de la pompe et du 

moteur (fixés à 70 % et 90 %, respectivement), on peut évaluer la consommation 

énergétique à chaque heure de l ' d e .  

Tableau 6 2  - Pertes de charge &Fa) dans ies circuits d'eau glacée et d'eau de rcfioidissement 

Circuit d'eau glacée 

Évaporateur / échangeur, coté &id : 

Tuyauterie : 

Serpentin de rcfioidissement : 

Total : 

Puissance théorique de pompage (kW) : 

Circuit d'eau de refroidissement 

Condcnseur / échangeur, coté chaud : 

Tuyauterie : 

Tour de reEcoidissemcnt : 

TOM : 

Puissance théorique de pompage (kW) : 

- -- 

Mode d'opération 



Le tableau 6.2 présente pour chacune des composantes des circuits d'eau les valeurs des 

pertes de charge (en Wa) selon le mode d'opération ainsi que la puissance théorique de 

pompage requise (en kW). Dans le cas du serpentin et du refroidisseur, les pertes de 

charge sont évaluées à partir de données nielfes issues des catalogues des manufacturiers. 

Dans le cas de l'échangeur B plaques, tel que mentionné an chapitre cinq, la pexte de 

charge est choisie égale à 75 kPa pour un débit nominal de 46,6 k g k  Du côté de la 

tuyauterie, la longueur est fixée a 100 m de tuyau, avec une perte de charge moyenne de 

0,245 kPa par mètre (2 J pi d'eau par 100 pieds), identique pour tous les modes 

d'opération. Finalement, la perte de charge due à la tour correspond à la hauteur statique 

que la pompe doit vaincre. Cette hauteur correspond à la hauteur de la tour. EUe est 

choisie kgde à 4'6 rn (15 pi), en consultant les diagrammes disponibles dans le catalogue 

6.37 Critère de convergence des simulations et temps de caicul 

Le critère de convergence sur toutes les valeurs calculées par TRNSYS pour une heure 

domée est fixé à M,l%. C'est-à-dire qu'une température autour de 30 OC, par exemple, 

a convergé lorsque les oscillations de cette température sont inférieures à *0,03 OC, pour 

une itération donnée. De son coté, un ichange de chaleur au serpentin d'environ 

1 440 MJm (400 kW) n'a convergé que lorsqye les changements de cette valeur sont 

inférieures à *1440 k J h  



Un critère de convergence plus petit peut être choisi. Dans ce cas, TRNSYS doit alors 
I 

effectuer un plus grand nombre d'itératons avant d'atteindre la convergence. Lorsque le 

nombre d'ithtions devient trop grand (fixé à 25 000 pour un pas de temps donné7 pour 

tous les cas à I'étude), TRNSYS considère que le système a convergé et sauvegarde les 

demiéres valeurs calculées avant de passer à l'heure suivante, plutôt que de laisser le 

système osciller ou de risquer qu'il se mette à diverger- Ainsi, un critère de convergence 

trop stricte e n m e  un grand nombre de résultats non convergés, en plus d'augmenter 

inutilement le temps de calcul. Par ailleurs, la présence des contrôleurs (d6crits à la 

section 6.3.5) augmente aussi le nombre d'itérations requises avant de converger. Par 

conséquent, il est nécessaire d'avoir un critère de convergence plutôt généreux, soit de 

*O, 1 %, tel que mentionné précédemment. 

Malgré ie grand nombre d'itérations permises7 le temps de calcul pour une d e  

complète est relativement court. Pour les cas étudiés, il est d'environ 8 a 10 minutes sur 

un ordinateur personne1 avec un processeur de classe Pentium MMX de 166 MHz, et 

32 Mo de mémoire vive. 

6.4 Exemple de simulation horaire 

A titre d'exemple, les figures 6.3a et 6.3b présentent les résultats obtenus avec les modes 

Classique et RNI, pour la 12' heure de la journée du lff mars, à Montréal. Cette heure est 



une des heures dans l'année pendant laquelle il est possible de réaliser du refbidissanent 

naturel indirect, 
I 

pompe EG : 2,02 k W  rcfÏoidisscur : 693 k W  

charge de consigne : 28 1 ,O kW I i 
--------O --O) 

*.O,,,, L 
pompe ER : 5,60 kW 

J tcmpitaturcdt 
consigne : 29,4 OC 

Figure 6 3 a  - Températures obtenues en mode Classique pour le Lm mars, à 13h00. 

pompe EG : 566 k W  rehidisseur : O kW 8 = O  

chargecaIculée:281,lkW 
8 

I m 

: charge de consigne : 281,O kW i 

tour de refroidissement 
1,154 kW 

538 OC 

température de 
consigne : 6,O O C  

pompe ER : 6,91 kW 

Figure 63b - Texnpéraarrcs obtenues en mode RNI pour le lu mars, à 13h00- 



On remarque d'abord que Les points de consigne sont bien respectés par les contrôleurs. 

En effet, la température de l'eau à la sortie de la tour est à au plris 0.1 OC de la 
. 

température de consigne, De son coté, la charge de rehidissement satisfaite par le 

rehidisseur ou l'échangeur est a environ 0,l % de la valeur désirée. 

L'aspect le plus intéressant concerne la puissance requise au rehidisseurt 

comparativement aux pompes et au ventilateur de Ia tour de rehidissement- Dans le cas 

du mode RNI, les puissances requises par ces deux demières composantes sont 

supérieures de 1,l3 kW et 195 kW au mode Classique. En contrepartie, le rehidisseur 

est à l'arrêt, permettant d'épargner la demande de celui-ci, soit 69,s kW dam ce cas& 

Bref, l'application du mode RNI permet de réduire la danande du système de 66,4 kW 

pour cette heure particulière. 

6.5 Résultats des simulations 

La brève étude réalisée à la section précédente permet de conclure que le mode de 

refroidissement naturel est efficace pour cette heure en particulier. II est maintenant 

intéressant d'étendre cette évaluation sur une atm& entière. Une première simulation est 

réalisée avec le mode Classique pour le climat de Montréal. Ce mode reflète des 

conditions d'ophtion fréquemment utilisées dans l'industrie et, par conséquent, il est 

utilisé comme référence à laquelle sont comparés les autres modes étudiés. 



65.1 RCsultats du mode d'opération CIasique 
i. 

En codtant  le tableau 63, On TabI-II 63 - Co~lsonnnation anuueiie des c~mposillltes 

constate en premier Iieu que 

l'énergie consommée par les pompes 

représente 15,8 % du total annuel. 

Cette observation semble justifia 

l'afkmtion qu'il est avantageux de 

du systime de ~Innatisation O-t en 
mode Classique (Montréai, Qc), 

réduire les débits pompés d'eau glacée et de refhidissement, même si la performance du 

refroidisseur s'en trouve réduite. Les résultats obtenus suite à l'application de cette 

stratégie sont étudiés a la section suivante. 

On remarque ensuite que le refioidisseur est la composante qui consomme le plus 

d'énergie pendant toute l'année. Sa consommation s'établie à 9 000 kW-h par semaine 

pendant l'hiver et augmente graduellement jusqu'à 13 500 kWoh par semaine pendant 

I'été (figure 6.4). Cumulativement, le refioidisseur est responsable de 84,O % de la 

consoxmnation énergétique annuelle. Par ailleurs' le ventiiateur de la tour de 

refroidissement ne consomme qu'une hction mineure du total annuel (03  %)). Ainsi, 

une stratégie de réduction de la consommation du refiroidisseur, même si elle requiert une 

augmentation de la consommation du ventilateur de la tour (tels le mode BT ou le mode 



RNI) peut permettre globalement d'économiser de l'énergie. On retrouve aux sections 

6.5.3 et 6.5.4 une anaiyse des rhdtats obtenus suite à l'application de ces strat@es. 

- 

Figure 6.4 - Profil annuel de )a consommation énergétique des composantes du système de climatisation 
opérant en mode CIassique (Montrial, Qc). 

6.5.2 Résultats du mode d'opération II dCbit réduit (DR) 

Un coup d'œil au tableau 6.4 pemiet 

de constatter que le mode DR réduit 

effectivement la consommation 

énergétique des pompes de près de la 

moitié par rapport au mode Classique 

(de 48 907 kWoh, ou -46,O %). 

Tableau 6.4 - Consommation mnueile des composantes 
du système de crmiatisation opérant en 
mode DR (Montréal Qc), 

Vcntifatcur de la tour de 
rcfioidwement : 



En contre partie, la consommation du refiroidisseur s'en trouve augmentée de 
* 

25 625 kW-h (-5 %)- En effet, tel qu'expliqué au chapitre quatre, la réduction du débit 

d'eau de refroidissement augmente la température de l'eau à la sortie du condenseur. De 

plus, les réductions des débits d'eau à l'évaporateur et au condenseur nuisent à l'échange 

thermique entre le réfÎïgérant et L'eau, Ces deux facteurs entraînent un écart accru entre 

les températures d'évaporation et de condensation du réfigérant, ce qui augmente le 

travail requis au compresseur. Cependant, cette augmentation est nettement infénetm à 

la réduction de la consommation des pompes et, globalement, on rialise des économies 

Figure 6.5 - Ronl annuel de la co~tsommation énergétique des composantes du système de climatisation 
opérant en mode DR (Montréai, Qc), 



Par d e m .  on constate que la consommation du ventilateur de la tour est légèrement 

réduite (de 445 kWh, ou -25,4 %) bien qu'eue demeure constante en proportion avec la 
. 

consommation totale. Cette niminution est imputable à Ia diminution du débit d'eau 

circulant dans la tour, ce qui entraîne une meilleure approche entre la température d'eau à 

la sortie de la tour et la temphture humide de L'air extérieur, tel qu'illustré à la figure 

2.6. il est donc possible d'obtenir de i'eau ii la température désirée en circulant moins 

d'air à l'intérieur de la tour, réduisant ainsi la consommation énergétique du ventilateur 

de la tour. 

6.5.3 Résultats da mode d'opération P basse temphture (BT) 

Les résultats annuels obtenus suite à Tiblau 6 5  - Consommation amiuelie d a  composantes 
du système de climatisation opérant en 

l'application du mode BT sont mode BT (Montréal, Qc). 
* 

1 Pompes de circulation : 1 106 372 17,4 1 
présentés au tableau 6.5 et à la figure 

6.6. On remarque que ce mode I 
permet de réaliser des économies I Ventilateur de la tour de 31 074 

Composante 

appréciables par rapport au système 1 Total : 1 610 131 100.0 I 

kWah % 

Classique, bien qu'il y ait une forte augmentation de la consommation du ventilateur de 

la tour. 

En effet, pendant les saisons noides, on obsenre que la consommation énergétique 

hebdomadaire du rehidisseur se maintient en moyenne à environ 1 500 kW*h sous celie 



du refbidisseur o p h t  en mode Classique, ce qui pemiet d'économiser annuellement 

93 004 kW-h (-16,4 %)). Cependant, le ventilateur de la tour de reîÏoidissement 
k 

consomme beaucoup plus d'énergie; on enngistre une augmentation de 29 325 k W h  

(+l 677 %). Ce mode d'opération pemiet néanmoins de réduire la co~~ommation 

arniueiie globale du système de 63 679 kWah (-9.5 %). 

Figure 6.6 - Profil annuel de la consommation énergiticpe des composantes du système de climbsation 
opérant en mode BT (Montrial, Qc). 

À l'aide de la figue 6.6, on observe de plus que l'augmentation de la consommation de Ia 

tour a lieu principalement pendant la p&ïode estivale (approximativement marquée par 

les semaines 21 à 40). En effet, puisque la température humide de l'air est relativement 

élevée pendant cette périodey le ventilateur doit fonctionner à un débit plus élevé afin de 



favorisa I'échange thennique et ainsÏ produire de l'eau à la sortie de Ia tour a la 

temphture désirée. 
a 

tour d refioidisscur combmis 

--*-*--.----. 

1 4 7 10 13 16 19 22 25 28 31 34 37 40 43 46 49 52 

Semafin & l'année 

Figure 6.7 - Pro= a ~ u e l s  de la consommation éncrgitique hcWomnAairt du rtnoidisseur et de la tour, 
pour Ies m& d'opération Classique et BT (Montréai, Qc)- 

De plus, en additionnant la consommation énergétique du rehidisseur et de la tour, on 

peut constater que la co~lsommation du système en mode BT s'approche, et dépasse 

même par moments, celle du système en mode Classique, pour les semaines 24 à 35 

(illustré à la figure 6.7). Ainsi, on conclut que le mode BT, tel qu'il est appliqué dans 

cette étude, ne semble pas minimiser la consommation totale du système de climatisation 

pendant toute l'année. Une analyse plus poussée permettrait de déteminer fa 

température pour laquelle la consommation pendant cette période serait minimale. 



6.5.4 Résultats d i  mode d'op4ratïon de refkoidissement naturel indirect (RNI) 

composantes du système de chatisation 
la consommation énergétique annuelle opétant ai mode RNI (Montréai, Qc)- 

des composantes du système de 

climatisation lorsque celuici opère ai &fioidisseur z 330 871 71,8 

mode RNI. Pdèlement, la fi- I Ventilâtcur de Ia tour de 10 671 
rcfioidifscment : 

6.8 illustre l'évolution de la 1 Total : 460 820 100,O 

consommation de chacune des composantes pour chaque semaine de l'année. 

Tel qu'anticipé, L'application du mode RNI permet de réaliser des économies importantes 

sur la consommation annuelle du refioidisseur. En effet, comparativement au mode 

Classique, ce deniier consomme 234 818 kWoh de moins (-41,s %). On constate aussi 

que le refioidisseur est a l'arrêt pendant la presque totalité des semaines hivernales 

(semaines 1 à 11 et 48 à 52). Au total, on dénombre annuellement 4 237 heures (48,3 %) 

d'application du mode RNI, déterminé à l'aide des résultats horaires obtenus de la 

simulation. En contre partie, on peut observer une Légère augmentation de la 

consommation des pompes (de 12 906 kWoh, ou +12,6 %)). Cette augmentation est 

provoquée par les pertes de charge additionnelles qui sévissent dans L'échangeur à 

plaques. 



Figure 6.8 - Profil annuel de la consommation énergétique des composautcs du systime de ciÏmatisation 
opérant en mode RN1 (Montréai, Qc). 

Finalement, tout comme pour le mode BT, le ventilateur de la tour de refroidissement 

enregistre une grande augmentation de sa consommation énergétique qui se c-e à 

8 922 kW-h (+SI0 %). Par contre, cette augmentation est bien moins importante que 

I'augmentation observée lors de l'application du mode BT. Notons qu'elle pourrait 

néanmoins être réduite en utilisant une tour de dimensions supérieures, possédant ainsi 

une plus grande surface d'échange afin qu'elle soit en mesure de produire de l'eau à la 

tempérame désirée plus longtemps pendant l'année (M~rphy, 199 1). 

Globalement, on observe que l'application du mode RNI pemet de réaliser des 

économies annueiles de 212 990 kW-h (-31.6 %), ce qui en f i t  le mode d'opération le 

plus économique panni ceux étudiés jusqu'à présent. 



6.6 Combinaison des modes d'opération 
1 

Suite aux observations réalisées précédemment, il est possible de combiner certains 

modes d'opération a h  de réaiiser de plus grandes économies d'énergie. Les paramètres 

de combinaisons étudiées sont résumés au tabIeau 6.7. 

Tableau 6.7 - Paramètres des modes d'opération hybrides étudiés. 

l Mode dyopéntion 

Classique DR-BT RNI-DR 

Tout d'abord, une combinaison des modes DR et BT est simulé (mode DR-BT). En effet, 

on observe que le mode BT permet de réduire la consommation du refroidisseur, alors 

qu'elle se trouve augmentée lors de l'application du mode DR; une combinaison de ces 

deux modes permet ainsi de profiter des économies sur le pompage, tout en neutralisant 

une partie de l'augmentation au niveau du refbidisseur. Par ailleurs, une diminution du 

débit circulé dans la tour (mode DR) permet de réduire la co~lsollzmation du ventilateur, 

tel qu'indiqué dans la section 6.52. Par conséquent, L'augmentation de la consommation 

de la tour, suite a l'application du mode BT, est amoindrie. En bref, la combinaison de 

ces deux modes permet de réaliser des économies plus importantes que pour chacun des 

deux pris séparément, 

Refroidissement nature1 indirect : 

Température de l'eau à la sortie de la tour : 

Débit d'eau glacée : 

Débit d'eau de refroidissement : 

- - - - . . - - 

non non oui 

29,4 O C  183 O C  SyO O C  

37,9 kg/s 28,4 kg/s 28,4 kgfs 

47,I kg/s 31,4 kgh 31,4 kgh 



Par ailleurs, tel que mentionné à la section 6.5.4, l'augmentation de la perte de charge 
. 

dans les circuits d'eau, due à la présence de l'échangeur à plaques, entraîne une 

consommation accrue des pompes. Cette augmentation neutralise 5,s % du gain réalisé 

sur le rPfmidisseur suite à l'application du mode RNI. Une réduction du débit circulé 

dans l'échangeur permet de compenser pour une partie de cette augmentation. Toutefois, 

tel que mentionné précedenment, cette réduction affecte I'enicacité de l'échangeur. 

hi, une autre simulation du mode RNI est réaiisée, dans laquelle les débits d'eau 

circulés comspondent à ceux du monde DR L'efficacité du mode RNI est déterminée 

en comparant les résultats de la simulation avec ceux du mode DR, plutôt qu'avec ceux 

du mode Classique. Cette simulation porte la désignation RNI-DR. 

6.6.1 Résultats du mode d'op6ration hybride BT-DR 

Le tableau 6.8 présente les résultats obtenus suite à la simulation du mode hybride DR- 

BT. Tout d'abord la consommation des pompes est la même que pour le mode 

d'opération DR, puisqu'on utilise les mêmes conditions d'opération- Par ailleurs. la 

consommation du ventilateur de la tour de refroidisseur est grandement augmentée. tout 

comme pour le mode BT. Cependant, I'augmentation est moindre que pour ce premier 

cas, étant inférieure de 2 426 kW-h (-7,s %). Ce résultat connmie les pdvisions 

annoncées, suite aux observations faites à la section 6.5.2. Du côté du rehidisseur, on 

constate qu'il consomme effèctivement 103 314 kWh de moins que sous le mode DR 
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(-1 7,6 %) alon w'iu'il consomme 14 761 kW-h de plus (+3.1%) comparativement au mode 

BT. Au total, l'opération m mode BT-DR permet de réaliser des économies de 
. 

100 250 kW-h par rapport au mode Classique (-14,9 %), 76 524 kW-h par rapport au 

mode DR (-1 l,8 %), et 36 571 k W h  par rapport au mode BT (-6'0 %). Par contre, il 

n'est pas aussi efficace que le mode RNI, consommant 112 740 k W h  de plus que ce 

dernier (+24,5 %)- 

Tableau 6.8 - Consommation énag6tique annuelle des modes d'opération hybrides (Montréai, Qc). 

I Classique 
Composantes 

% 

DR-BT 

kW-h % 

Pompes de circuiation : 

Refroidisseur : 

Ventilateur de la tour de 
refioidisscment : 

Totai: 

RNI-DR 

kW-h % 

106 372 15,8 

565 689 84,O 

1 749 0 2  

673 810 100,O 

6.6.2 Résaltats du mode d'opération hybride RNI-DR 

Les résultats de la simulation du mode hybride RNI-DR se retrouvent aussi dans le 

tableau 6.8. Tout d'abord, en consultant les résultats horaires, on constate que le mode 

RNI-DR peut être en opération 118 heures de moins par année que le mode R N ,  pour un 

total annuel de 4 119 heures de rehidissement naturel. Cette réduction du nombre 

d'heures de RM s'explique en considérant que les débits réduits nuisent à l'échange 

thermique ayant lieu dans l'échangeur a plaques. Par consiiquent, ia température de l'eau 
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glacée obtenue du coté chaud de î'échangeur est moins souvent inférieure à la 

température ailée délimitant le tehidissement naturel (6,88 OC). 
. 

De plus, on constate que la consommation énergétique du mode RNI-DR est réduite de 

32 252 kWh par rapport au mode RNI (-7,O %), principalement due à la réduction 

annuelle de la c o l l ~ ~ m m a ~ o n  énergétique des pompes; ces dernières consomment 

57 777 kW-h de moins (-48,4 %). De son coté, le ventilateur de la tour contribue à la 

réduction pour 1 804 k W h  (-16.9 %). Ces réductions sont cependant en partie annuiées 

par l'augmentation de la consommation du rehidisseur de 27 321 k W h  (+8,3 %), suite à 

la diminution des débits d'eau. 

6.7 Influence des conditions ciimatiques selon les modes d90p6ration 

La performance de chacun des modes d'opération est dépendante des conditions 

climatiques. En effet, les conditions climatiques affectent la capacité de la tour de 

refkoidissement de produire de l'eau bide;  un climat plus humide a pour effet 

d'augmenter la moyenne des temphtures de l'eau a la sortie de la tour (figure 2.7). Il 

est bon de rappeler que, dans le cadre de cette étude, la charge de climatisation est 

indépendante du c h a t .  Donc, les comparaisons qui suivent concernent uniquement les 

différences de consommation énergétique des modes d'opération. 



Tableau 6.9 - Clllnats étudiés. 
-- 

Vie 

Atlanta, Ga 

Denver, Co 

Kansas City, Mo 

Los Angeles, Ca 

Mïamï,FI 

Montrial, Qc 

New-YorE, NY 

San Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

Winnipeg, M b  

BH BSM 

Le tableau 6.9 prbente les caractéristiques des climats qui sont étudiés, représentés par 

des villes témoins. À titre comparatif? on y retrouve aussi les caractéristiques du climat 

de Montréal. Les températures 1 % sont les valeurs de design suggérées par AS- 
c 

(1997) pour lesqueiles la température observée pendant l'armée est au-dessus des valeurs 

indiquées seulement 1 % du temps. Les deux premières colomes indiquent la 

température du bulbe sec de design 1 % (BS) aui4 que la température moyenne 

correspondante du bulbe humide (lorsque le bulbe sec est à 1 %, BHM) et vice-versa pour 

les deux colonnes suivantes (BEI et BSM). Finalement, les deux demiéres colmes - 

présentent le nombre annuel de OC-jours de température du bulbe humide sous 7 OC et 

sous 18 OC, respectivement. 

7 Somme de la diffirence de tempirature entre la tcmphture extérieure et la température de rifircnce, 

su toutes Ies heures de l'année. 



Un regard rapide sur le tableau révèle certains faits intéressants. En premier ïieu, selon le 
. 

critère de Kailen (1982), donné au chapitre un, on remarque que seulement deux villes 

semblent avoir un climat propice à l'application du mode RNI. En effet, seules Montréal 

et Winnipeg enregïshent plus de 2 200 OC-jours de température de bulbe humide sous 

7 OC. De plus, Denva, la ville arrivant au troisième mg, est loin derrière les deux 

autres; elle n'enregistre que 1 636 OC-jours. Par conséquent, le RNI ne devrait donner de 

bons résultats que pour Montréal et Winnipeg. 

Par ailleurs, on constate que Atlanta, Los Angeles, San Antonio et Vancouver, des villes 

au climat sec ou tempéré, semblent être des villes privilégiant L'application du mode BT. 

En effeî, ces villes ont un beaucoup plus grand nombre de OC-jours sous 18 OC par 

rapport au nombre de OC-jours sous 7 OC. À un moindre titre, Kansas City et New York 

font aussi partie de ce groupe, ayant par aiiiems toutes deux un climat très semblable. 

Finalement, Miami semble être pourvu d'un climat ne favonsant I'application que du 

mode d'opération DR En effet, son climat est plutôt humide toute Fannée, ce qui nuit 

considérablement à l'efficacité de la tour de rehidissernent. 



6.7.1 Peflormance da mode d'ophtion Classique se100 le cIimaf 

. 
On retrowe au tableau 6.10 les résultats des simulations du mode Classique pour chacun 

des climats, Il est intéressant de remarquer que 1a consommation énergétique du système 

demeure relativement constante dans tous les cas; la différence entre les cas extrêmes est 

de seulement 9 198 kW-h (1,4 % par rapport à la moyenne des consommations 

énergétiques). Ainsi, le climat semble avoir un effet rdativement mineur sur la 

consommation d'un système opérant sous le mode Classique. 

Tableau 6-10 - Résultats de la simulation du mode d'opération Classiwe pour tous les cIimats. 

Ville 

- pp 

Atlanta, Ga 

Denver, Co 

Kansas City, M o  

Los Angeles, Ca 

Miami, FI 

Montréai, Qc 

New-York, NY 

San Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

Winnipeg, Mb 

Consommation CnergCtique ( W h )  

POP Tour de rehidissemcnt Refkoidisseur Tord 

Cependant, la tour de refroidissement enregistre de grandes variations dans sa 

consommation, allant de 1 125 kW-h à Denver jusqu'à 10 210 kW-h à Miami. Sachant 

que La performance de la tour est dépendante de la température humide (chapitre deux), 

on pourrait s'attendre que celle-ci soit proportiomelie aux indicateurs de niveau 
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d'humidité du c h a t  (c'est-à-dire, le nombre de OC-jours de bulbe humide). Cependant, 

ce n'est pas le cas. Ce lien semble . 
humide, tel qu'indiqué au tableau 6.9. 

consommation de la tour est élevée. 

plutôt exister avec la température 1 % de bulbe 

En effet, plus cette température est élevée, plus la 

6.7.2 Periormance du mode d'opération a dLbit réduit (DR) selon le climat 

Le tableau 6.1 1 présente les résultats obtenus suite à l'application du mode d'opération 

DR pour les différents climats étudiés. Tel que prévu, Ia consommation du refToidÏsseur 

s'en trouve augmentée d'une quantité comparable, peu importe le climat. Du côté de la 

tour, la consommation de cette dernière est niminuée suite à la réduction du débit d'eau 

de refroidissement, tel qu'anticipé. Cette niminution varie de -21 % pour Denver jusqu'à 

-3 1 % pour Miami. 

Cette observation peut facilement être expliquée en sachant que, pour un débit donné, 

l'approche entre la température de l'eau a la sortie de la tour et la température humide a 

L'entrée de celle-ci s'accroit a mesure que la température humide diminue (Goswami et 

Reveliotty, 1987). Par conséquent, le mode d'opération DR est plus particulièrement 

avantageux aux climats chauds et humides qu'aux autres climats- 



Tableau 6-11 - Résultats de ia siindation du mode d'opération DR pour tous Ies chats, 

Atlanta, Ga 

Denver, Co 

Kansas City, M o  

Los Angeles, Ca 

Miami, FI 

Montréai, Qc 

New York, NY 

San Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

Winnipeg, Mb 

Consommation inerg€tique (kWah) 

Po- Tour de tcfioidissement Rehidisscur Total 

Tableau 6-12 - Résultats de la simulation du mode d'opération BT pour tous les climats. 

Atlanta, Ga 

Denver, Co 

Kaasas City, M o  

Los Angeles, Ca 

Miami, FI 

Montréai, Qc 

New-York, NY 

San Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

Winnipeg, Mb 

Consommation dnergdtique (kWoh) 

Pompes Tour de refioidlssement Refroidisseur Total 



6.73 Peflomaace du mode d90p6rrioon 1 basse température @T) selon le climat 
b 

On retrouve au tableau 6.12 les résultats des simulations du mode d'opération BT 

réalisées pour les c h a t s  à I'étude. Tel qu'observé à la section 65.2, L'application du 

mode d'opaation BT permet effectivement de r é d h  la consommation de tout le 

système pour tous les climats, à l'exception des plus chauds et humides d'entre eux. En 

effet, la consommation pour le climat de Miami est substantieilement accrue. Du côte de 

San Antonio, les économies réalisées au refkoidisseur sont annuLées par l'augmentation 

de la consommation de la tour. Il est mentionne au chapitre deux que la tour de 

refroidissement a été choisie en fonction d'une température maximale de bulbe humide 

de 25,6 OC (voir chapitre deux). Ainsi, puisque la température humide 1 % de San 

Antonio est de 25 O C  et que celle de Miami est de 26 OC, il semble qu'il soit inutile de 

tenter d'appliquer le mode BT si la température de design de la tour est près ou inférieure 

à la température humide de design 1 % du climat Cependant, il est quand même possible 

de réaliser des économies en tenant compte des remarques formulées a la section 6.5.3. 

À l'opposé, les villes se trouvant dans les climats les plus secs (Denver, Vancouver et 

Winnipeg) réalisent des économies importantes d'énergie, qui sont de l'ordre de 

75 000 kWah par année. En bref. tout comme pour le mode d'opération DR, la 

performance du système de climatisation opérant sous le mode BT est directement 

proportionnelle à la température humide de design 1 %. 



6.7.4 Performance du mode de refkoidissement naturel selon le c b t  
a 

Finalement, le taMeau 6.13 présente les résultats obtenus suite aux simulations du mode 

d'opération RNI. II y a peu de surprises dans cette demière simulation. En premier Iieu, 

on observe qu'il y a une grande vankition du nombre d'heures pendant lesquelles le mode 

RN1 est utilisé. En fonction des villes, le nombre va de 78 heures pour Miami, jusqu'à 

4 720 heures pour Winnipeg. Cette variation correspond au nombre de OC-jours de 

température humide sous 7 OC. tel qu'indiqué dans le tableau 6.9; plus le nombre de 

OC-jours augmente, plus le nombre d'heures de RN1 augmente. 

Tableau 6-13 - Résultats de la simulation du mode d'opération RN1 pour tous les climats. 

Atlanta, Ga 

Denver, Co 

Kansas City, M o  

Los Angeles, Ca 

Miami, FI 

Montréal, Qc 

New-Yodr, ?W 

Siin Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

wmnipcg, Mb 

Tour de 
refioidisscrncnt Rehidisscnr Total 



D'un autre côté, la consommation du vmtiiateur de la tour n'obéit pas A la même 

proportiomlité. En enet, deux climats ayant la même consommation à la tour 
0 

n'entraînent pas nécessairement le même nombre d'heures de RNL Par exemple, Atlanta 

et Montréai ont toutes deux une consoxunation d'environ 10 000 kWh, alors que 

Montréal a un nombre d'heures de RNI plus de 2,7 fois plus élevé. De Ieur coté, San 

Antonio et W'ïpeg ont aussi une consommation à la tour d'un même ordre de grandeur 

(une moyenne de 9 500 kW-h); cependant, le nombre d'heures de RNI à Winnipeg est 

plus de 6,4 fois plus élevé. Par conséquent, il est difficfiernent possible de prédire la 

consommation énergetique à la tour suite à l'application du mode d'opération RNI. 

Malgré tout, comparativement aux autres modes étudiés, le mode d'opération RNI est 

celui qui permet de réaliser les plus grandes économies pour tous les climats. Celles-ci 

atteignent jusqu'a 241 970 k W h  (ou -35'9 %) pour Winnipeg. 

Cependant, les climats pour Miami, Los Angeles et San Antonio sont des exceptions à 

cette règle. Dans Le cas de Los Angeles, le mode le plus économique est le mode 

d'opération BT. En effet, bien que le nombre de OC-jours semble plutôt faible, la 

température humide à 1 % est de 20 OC, ce qui suggère qu'il y a en fait un grand nombre 

d'heures au cours de l'am& pendant lesquelles la température humide est tout juste sous 

18 OC. Cette réalité permet ainsi de réalisa des économies modestes pour une heure 

donnée, mais qui se répètent très souvent au cours de l'année. 
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Pour ce qui est de Miami, c'est le mode d'opération DR qui est celui qui doit être 

privilégié. Puisque ce climat est très humide, il est en effet plus avantageux d'utiliser ce 
. 

mode plutôt qu'un autre qui se fit principalement sur la perfoxmance de la tour pour 

réaliser des économies. On constate fialement que les modes d'opération DR et RN1 

ofErnt des économies semblables pour le climat de San Antonio. 



CONCLUSION 

7.1 Revue des objectifs de Pétude 

Un système de climatisation a pour tâche principale de produire de I'ak aux conditions 

d'alimentation requise afin de satisfee la demande en climatisation du bâtiment qu'il 

dessert- La quantité d'énergie consommée par le refroidisseur est une &action importante 

de la consommation énergétique totale du système de climatisation Selon les résultats 

obtenus au chapitre six (excluant la consommation des ventilateurs de la centrale de 

traitement d'air), cette hction représente en moyenne près de 85 % du total, pour un 

système fonctionnant selon des conditions d'opération unieiles. Ainsi, il est intéressant 

d'étudier des modes d'opération qui permettent de réduire la consommation &mgétique 

du rehidisseur puisque cette réduction peut avoir un impact important sur la 

consommation totale du systéme. 

Le refioidissanent naturel indirect est rune des options qui permettent de réduire la 

consommation du rehidisseur (fi- 1.3). Dans ce cas, le refroidisseur est remplacé 

par un échangeur à plaques. Lorsque la température de l'eau de rebidissement obtenue 

de la tour est suffisamment basse, le rehidisseur est m i s  à l'arrêt et i'eau glacée est 

produite à l'aide de l'échangeur à plaques, ce qui permet d'économiser la consommation 

du rehidisseur qui aurait lieu à ce moment En général, il est possii de profiter du 
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rehidissement naturel indirect lorsque la dinérrnce entre la tempéranire de I'eau 

obtenue de la tour et la température d'eau gla& d é s s e  (typiquement 6'67 OC) est 
* 

inférieure à 1 OC. Puisque la température de l'eau obtenue de la tour tend à s'approcher 

de la température humide de l'air, la performance de Ia tour de rehidissement est 

intimement liée aux conditions cIimatiques. Par conséquent, I'infîuence du c h a t  sur la 

performance du rehidissement naturel doit être étadi6. 

7.2 Méthodologie utilisée 

La présente étude a donc pour but d'ttudier le refkoidissement naturel indirect et d'en 

comparer la performance avec certains modes économiseurs d'énergie en fonction du 

climat Afin de simuler le comportement du système de climatisation, le programme de 

simulation TRNSYS est utilisé. Ce programme permet de simuler des systèmes 

thermiques dans lesquels chaque composante est modélisée à l'aide du modèle 

correspondant. Un grand nombre de modèles est disponible dans la bibliothèque de 

TRNSYS. Notamment, on y retrouve un modèle de tour de rehidissement, de 

refroidisseur ainsi que de serpentin de rehidissement. Par ailleun, I'usager peut 

aishent ajouter un nouveau modèle ou modifier un modèle existant car TRNSYS 

possède une architecture ouverte qui donne un accès complet au code source (en 

FORTRAN). 



7.3 Contributions de Ia présente étade 

73.1 Ajouts et modincations à ïa bibHothèque de TRNSYS 

Outre les résultats obtenus (décrits ciaessous), il y a un certain nombre de contributions 

additionnelles reIiées à TRNSYS qui permenent d'atteindre l'objectif poursuivi. Tout 

d'abord, il faut mentionner que La présente étude est la première du gcoupe de recherche 

du professeur Bernier qui utilise TRNSYS. Dans de telles conditions, i l  est nécessaire de 

faire un certain travail d'apprentissage inhérent à la première utilisation d'un logiciel 

aussi complexe que TRNSYS. 

Par aiiieurs, tel que mentionné précédemment, le système simulé est constitué d'une tour 

de ref?oidissement, d'un rehidisseur, d'un serpentin de refioidissement ainsi que de 

deux pompes de circulation. Aussi, lorsque le mode de refroidissement naturel indirect 

est simulé, un modèle d'échangeur à plaques doit être employé. Le modèle de tour de 

refioidissement disponible dans la bibliothèque de base de TRNSYS ne permet pas de 

simuler une tour à courant-croisé, typiquement employée dans l'industrie. Par 

conséquent, quelques modifications sont apportées au modèle existant (ces modifications 

sont décrites a la section 2-4). Similairement, le modèle de rehidisseur foumi avec 

TRNSYS est remplacé par un autre utiiisant une codation plus élaborée afin d'obtenir 

un comportement plus fidèle à la réalité. En effet, la codlation utilisée par le modèle 

existant ne tient pas compte de l'impact sur la pdormance du refbidisseur d'une 

variation de débits à l'évaporateur et au condenseur (section 4.3). De son coté, le mode 
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de reibidissement naturel indirect est typiquement utilisé en collaboration avec un 

échangeur à plaques. Puisque ce type d'échangeur n'est pas disponible dans la 
L 

bibliothèque de 

5.2, et Genest, 

TRNSYS, un modèle est contrsuit et est ajouté à cette demière (section 

1998). Enfin, il est nécessaire d'appliquer un ce- contrôle sur le 

système afin de régulariser le fonctionnement de la tour de refroidissement et du 

reftoidisseur. Le cas écbéan~ la charge de rehidissement satisfaite peut être différente 

d'une simulation à l'autre, ce qui réduit la portée des conclusions qu'on peut en tirer. Par 

conséquent, des contrôleurs conçus à cet effet modulent le ventilateur de la tour ainsi que 

la quantité d'eau qui circule dans le serpentin de refroidissement (section 6.3.5). 

7.3.2 SimuIations et résultats 

Une première simulation est réalisée en utilisant les conditions de débit et de température 

typiquement utilisées dans de tels systèmes; à titre de référence, ce mode d'opération 

porte la désignation de mode Classique. Les résultats obtenus suite a la simulation de ce 

mode permettent d'évaluer la performance du mode de rehidissement naîurel indirect 

(OU RM). Un profil générique de charge, indépendant du climat, est utilisé pendant 

chaque simuiation. Ce profii qui présente une pointe de 880 kW (250 tomes) est 

présenté à Ia section 6.3.1. Cette valeur sert de critère de sélection des différentes 

composantes du système. 
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Par ailleurs, bien que cette étude porte principalement sur le mode R N  d'autres modes 

d'opération sont aussi examinés. En effet, il existe deux autres altematives couramment 

employées afin de réduire la wasornmation du systéme. Ainsi, on peut préconiser la 

réduction des débits à l'évaporateur et au condenseur (mode d'operation à Débit Réduit, 

ou DR), ce qui permet de réduire la consommation des pompes de circulation tout en 

amétiorant la performance de la tom de lehidissement Ou encore, il est possiiiie de 

diminuer la température de l'eau obtenue de la tour de reEToidissernent (mode d'opération 

à Basse Température, ou BT), ce qui amkliore la performance du rehidisseu. 

L'avantage de ces deux modes sur le mode RN1 est qu'ils sont simples à mettre en 

service, ne requérant cpe quelques changements dans les points de consignes d'un 

système existant- Cependant, ils sont potentiellement beaucoup moins efficaces que ce 

dernier. 

Tableau 7.1 - Conditions des modes d'opération simulés. 

Paramètre 

ReIioidisscment 
naturel indirect : 

Température de l'eau 
à Ia sortie de la tour : 

Débit d'eau glacée : 

Débit d'eau de 
refioidisscment : 

non 

29'4 O C  

37'9 kg/s 

47,l kds 

Mode d'opération 

DR BT RNI 1 DR-BT RNI-DR 

non non oui 

Finalement, deux derniers modes sont étudiés : DR-BT, et RNI-DR, Ces deux modes 

combinent les conditions d'opération des modes décrits précédemment afin d'évaluer les 



économies supplémentaires rialisables. Les conditions d'opération de tous les modes 

sont détailiées au tableau 7-1- 
. 

7.3.2.1 Performurce des modes d90pédon pour le climat de Montrhi, QG 

Une première série de simulations est réaiisée avec le c h a t  de Montréal, Qc; les 

résultats obtenus sont présentés au tableau 7.2. En premier lieu, l'application du mode 

DR entraîne une augmentation de la consommation du rehidisseur puisque l'écart entre 

les températures d'eVaporation et de condensation du réfigérant est augmenté. Par 

contre, on peut réaliser quelques économies additionnelles à l'aide de la tour, puisque 

cette demière est plus efficace lorsque le débit est plus faible. Au total, l'application du 

mode DR pemet de réduire la consommation du système de 3,4 %, principalement due à 

une réduction de Ia consommation des pompes de 462 %. 

Composante 

Pompes : 

Rchidisseur : 

Ventilateur de la tour de 
refroidisscmcnt : 

Total : 

Mode d'opération 

DR-BT RN-DR 

De leur côté, les résuitats obtenus pour Ie mode BT indiquent que celui-ci est nettement 

plus économique que le précédent. En effet, la consommation du nhidisseur est réduite 
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de 16.4 % puisque la basse température de I'eau à L'entrée du condenseur permet de 

réduire la différence de température d'évaporation et de condensation du réfigéfant Et, 

migré une augmentation substantielle de la consommation de la tour @lus de 17 fois 

plus élevée), la consommation totale est réduite de 9,4 %. 

Par aïliem. la combùiaison des deux modes étudiés précédemment permet de téalisa 

quelques économies supplémentaires. En effet, l'augmentation de la consommation du 

rehidisseur observée avec le mode DR est réduite de moitié grâce à la contn%ution du 

mode BT, ce qui pemiet de réaliser des économies à ce chapitre par rapport au mode 

Classique. Additionné aux &onornies rialisées sur la consommation des pompes, le 

mode DR-BT réduit la consommation totale du système de 14,9 %. 

Comparativement à ces trois premiers modes, le mode RN1 est de loin le plus performant 

En effet, la consommation totale du système est réduite de 31.6 % grâce à une forte 

réduction de Ia consommation du refkoidisseur (de 41.6 %). Pour les mêmes raisons 

énumérées que pour le mode BT, on constate cependant une légère augmentation de la 

consommation des pompes, principalement due a une perte de pression additionnelle daus 

l'échangeur à plaques. ainsi qu'une forte augmentation de la consommation de la tour. 

Finalement, en combinant le mode RNI avec le mode DR, on peut réaliser des économies 

supplémentaires. En effet, la pénalit6 subie par le rehidisseur suite à la réduction des 

débits est amplement compensée par les économies réalisées sur la cotl~~mmation des 
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pompes et de la tour puisque la consommation de ces deux demim augmente avec 

l'application du mode RNI. Par aillem, la réduction du débit d'eau de rehidissement 

permet de diminuer la température obtenue a la sortie de la tour, ce qui p- de rMiser 

du reftoidîssement naturel un peu plus longtemps pendant l'année. En bref; I'application 

du mode M - D R  permet de reduk la consommation totale du système de 36'4 %%. 

Suite à l'étude des rédtats obtenus et résumés ci-dessus, on peut conclure qu'il est très 

avantageux pour tout système de climatisation situé a Montréai qui soit en opération toute 

l'année d'être conçu ou modifié afin d'appliquer un des modes d'opération étudiis. Dans 

le cas d'un nouveau système, le choix devrait de préférence se posa sur le mode de 

refroidissement naturel indirect ou le mode RN-DR, ceux-ci étant de loin les plus 

performants. Par contre, si on desire améliorer la performance d'un système existant, il 

est plus simple d'abaisser la température de l'eau de refioidissernent produite par la tour 

ou de réduire les débits de pompage. 

7.323 Performance des modes d'opération pour tous les climats 

La performance des quatre principaux modes à l'étude est enfin simulée en fonction de 

plusieurs conditions climatiques diff&entes, chacune étant représentée par une ville 

dYAménque du Nord. Les villes séIectiomées ainsi que les résultats obtenus sont 

présentés au tableau 7.3. 



Ville . 
r 

Atlanta, Ga 

Denvu, Co 

Kansas City, M o  

Los Angeles, Ca 

Miami, FI 

Montréal, Qc 

New York, NY 

San Antonio, Tx 

Vancouver, BC 

Winnipeg, M" 

Mode d70pérrtSon 

DR BT RNI 

651 776 655 413 609 329 

649 520 598 236 492 294 

651 720 640 404 546 256 

650 084 628 977 665 746 

655 834 727 28 L 681 223 

650 101 61 1 380 461 427 

650 585 628 452 535 358 

652 656 679 084 651 982 

649 585 601 897 582 359 

649 699 601 661 432 628 

heures de RNI 

À partir de ceux-ci, on constate que le mode d'opération RNI est le plus performant de 

tous les modes pour tous les climats, à I'exception des climats chauds et humides (tel que 

celui de Miami). En enet. lorsque le climat est %id et sec, ce mode est applicable 

pendant une très grande partie de l'année (au moins 45 % du temps) et permet de réaliser 

d'importantes économies, ce qui réduit ainsi la co~lsornmation totale du système de 27 % 

(à Denver) jusqu'à 36 % (à Winnipeg). En comparant avec les modes DR et BT, on 

constate que ces économies sont nettement supérieures aux économies réalisables avec 

ces autres modes. Bref, plus le climat est h i d  et sec, plus l'application du mode RN1 

permet de réaliser des économies importantes su la consommation du système de 

climatisation. 

Dans le cas des climats plus tempérés, le mode RN1 est aussi celui qui permet de réaliser 

les plus grandes économies. Cependant, les économies rWisabIes sont beaucoup plus 



faibles que pour les climats plus k i d s  et peuvent ne pas être attrayantes face à des 

considérations d'ordre économique. Dans de tels cas, on privilégie princÏpaIement le 

mode BT, sauf dans le cas des ciimats plus chauds (Atlanta, par exemple). Face à de 

telles conditions climatiques, ii est préférable d'appliquer le mode D R  

Et finalement, du côté des climats chauds et humides, il est plus dr'ffici1e de tirer des 

conclusions générales. A Los Angeles par exemple, le mode BT est le plus performant 

des modes étudiés. En effet, les domées climatiques suggèrent qu'il y a un grand 

nombre d'heures pour lesquelles la température himiide de I'air est sous 18 O C ,  

permettant de profiter du mode BT plus souvent pendant l'année, comparativement aux 

autres climats chauds. Du &té de Miami, le mode DR est le plus économique des quatre 

modes étudiés; le mode BT augmente en effet la consommation annuelle du système 

d'environ 6'4 %, alors que le mode RNI ne permet pas de réaliser d'économie par rapport 

au mode Classique, ou très peu Et finalement, l'utilisation des modes DR et RNI à San 

Antonio permettent de réaliser des économies totales équivalentes, alors que l'application 

du mode BT entraîne la même consommation qu'avec le mode Classique. D'une façon 

généraîe, dans le cas de ces climats, le mode DR peut être privilégié sans crainte 

d'inefficacité. 

Finalement, il faut mentionner qu'il faut être prudent lorsqu'on applique le mode BT. En 

effet, tel que souiigné dans le chapitre six, il est possible que la consommation 

énergétique totale du syst&me soit plus élevée pendant la période estivde, c'est-à-dire 
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lorsqu'il est impossible pour la tour de produire de l'eau de rehidissement à 183 OC. 

Dans de telles conditions, le ventilateur fonctionne a plein régime inutilement et les 

économies réalisées au reftoidisseur sont inférieures à la consommation additionnelle à la 

tour. Ainsi, il est préférable de hausser le point de consÏgne jusqu'a un point optimal de 

fonctio~~nement, dans lequel cas, la consommation totale du système serait minimale. Si 

la recherche de ce point optimal est trop ardue, on peut nXer le point de consigne à la  

température de 29.4 OC, ce qui ramène le fonctionnement du système aux conditions 

classiques d'opération. 

7.4 Autocritiques 

On peut se questiomer sur la validité des résultats obtenus, si on considère que la tour a 

été choisie en fonction d'une température humide de 25,6 OC. On peut choisir une tour 

située à Mon&& par exemple, en fonction d'une température humide de 22 OC. Ainsi, 

pour le climat de Montréal, la tour simulée est surdimensionnée, ce qui peut gonfier Ies 

économies calculées. Cependant, dans la plupart des climats utilisés dans cette étude, le 

choix de la tour mène à une tour de mêmes dimensions; seule la puissance du moteur est 

Mérente (72 kW pour Mon- comparativement à 14'3 k W  pour Miami")). Par 

ailleurs. la pluparâ des auteurs discutant de ce sujet recommandent de choisir une tour soit 

de dimensions plus grandes, soit avec un moteur plus puissant, afin de profiter plus 

longtemps des conditions climatiques favorables- 
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Une question semblable peut être posée en ce qui concerne l'échangeur à plaques, 

puisque ses cafactéRstiques sont déterminées en fonction d'une charge nominale de 
. 

880 kW, alors que la charge maximde à satisfaire lorsqu'il est possible de réaliser du 

rehidissement naturel est beaucoup plus basse. Ainsi, le nombre d'heures de 

refkoidissement naturel indirect et les économies qui en découlent sont a w i  grossis. 

Cependant, la charge maximale *'il est poss1%1e de satisfaire est principaiement 

dépendante de la performance de la tour de refiroidissement puisque c'est elle qui fixe la 

température de l'eau à sa sortie en fonction de la température humide de l'air, du débit 

d'eau et du rejet thermique à réaliser- Par conséquent, il est jugé que l'impact du 

surdimensionnement de l'échangeur est faible comparativement au total des économies 

annuelles. 

7.5 Recommandations pour travaux fatiirs 

En conclusion, il est opportun de rappeler que le chapitre un décrit d'autres méthodes 

pour réaliser du rehidissement naturel. L'une d'entre eues est le rehidissement naturel 

par partage de charge qui utilise lui aussi un échangeur à plaques afin de réaliser des 

économies d'énergie (figure 1.4). Lorsque les conditions climatiques le permettent, l'eau 

glacée qui revient du serpentin est préalablement reîbidie par l'eau de refroidissement, 

ce qui permet de diminuer la co~lsommation énergétique du rehidisseur. 

Éventuellement, toute l'eau glacée est refroidie par lYintemédiairP de l'échangeur a 

plaques, et le rehidisseur est alors mis a i'adf tout comme pour le mode de 



rehidissement naturel indirect étudié. Bref, i1 est intéressant de simulm cette mkthode 

afin de déterminer sa performance comparativement aux modes étudiés. 

Par ailleurs, pendant l'appfication du mode RNI, on peut alimenta de l'eau glacée au 

serpentin à une température plus élevée que lorsque le système est en mode Classique. 

BAC (1980) mdique qu'il est possible d'augmenter Ia tempCniturr jusqu'à 10 OC, puisque 

les besoins en déshumidification sont géneialement réduits lorsque le mode RN1 est 

applicable. De cette façon, il peut être appliqué un plus grand nombre d'heures pendant 

l'atm6e, permettant de réaliser des économies d'inergie encore plus importantes. 

On peut aussi étudier un jumelage du mode a Basse Température @T) avec le 

refroidissement naturel aéradique (RNA), qui est décrit au chapitre un. En effet, de par 

sa nature, le RNA s'applique p~cipalement pendant les saisons froides, période pendant 

laquelle le mode BT est lui aussi applicable. Par conséquent, il est possible de combiner 

les deux modes afin de réaliser des économies supplémentaires. En contrepartie, un 

jumelage d a  modes RNA et RN1 n'apporte que peu d'économies supplémentaires, 

puisque les deux modes satisfont totalement la charge pendant à peu près la même 

période de l ' a d e  (section 1.4)- 
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ANNEXE A 

DONNÉES EXPERIMENTALES ET 

ERREURSDESMODÈLES 

A1 Tour de refkoidissement 

Le tableau A. 1 cidessous présente la liste des domées du manufacturier pour la tour de 

refroidissement utilisée dans cette étude. Vingt-cinq points sont retenus pour représenter 

la plage d'opération de la tour. La plage de température humide de l'air à l'entrée de la 

tour (Ta) s'étend de 15,6 OC à 28,9 OC. Celle du débit d'eau (m,) s'étend de 27,7 kg/s 

à 74'7 kg/s (99 591 kg/h à 268 736 kgh) et celie de la température de l'eau à l'entrée et à 

la sortie de la tour s'étend de 21'4 OC à 58.9 OC et de 17'8 O C  à 423 OC, respectivement. 

Le débit d'air (\i,) est constant à 30-9 m3fs (1 1 1 099 m3/h), avec une puissance de 

moteur du ventilateur de 14,9 kW, correspondant au débit d'air maximal. Par contre, le 

manufacturier n'indique pas la température sèche à l'entrée de la tour correspondante 

( T )  Puisque qu'eue est souvent choisie égaie à la température humide à l'entrée 

(ASHRAE, 1996, entre autres), cette hypothèse est reprise ici. Par ailleurs, elle 

correspond à un cas limite; la performance de la tour sera toujours supérieure à ces 

données. De son coté, le tableau A.2 compare les résultats obtenus du manufacturier avec 

ceux du modèle. On y retrouve l'erreur relative entre l'efficacité de la tour calculé à 



partir des données du manufacturier (b) et l'efficacité calculé par le modèle (-)- La 

moyenne de cette erreur s'établit à 4'3 %, avec un écart type de 8,6 %. De plus, l'erreur . 
absolue entre la température de l'eau a la d e  donnée par le manufacturier (T,,,) et 

celle obtenue du modèle (T,,,) est calculée. La moyenne de cette dernière est de -0'01 

OC, avec un écart type de 0'84 OC. 

Tableau Al- Données du manufacturier pour Ia tour de rdkoidissement (BAC, 1996, modiIc 15250) 



Tableau Al (suite et m) 

Tableau A.2 - Évaluation de i'errcur du modèIe de tour de rcfioidisscmcnt 
pp - 

Emur sur E Erreur sur Tc, ( O C )  



Tableau A2 (suite et fin) 

A2 Serpentin de refkoidissement 

Le tableau A.3 cidessous présente la liste des données utilisée dans cette étude pour 

valider le modèle de serpentin de refroidissement. Quarante-neuf cas sont retenus pour 

représenter la plage d'opération du serpentin. La plage de température de l'eau à I'entrée 

du serpentin, Te,o, s'étend de 5,6 OC à 6.7 OC. Celle du débit d'eau (m,) s'étend de 

27'7 kg/s à 74'7 kg/s (99 591 kg5 à 268 736 km). Celles des températures sèche et 

humide de L'air à l'entrée (Tho et Tm) s'étendent de 21,l OC à 35,O OC et de 15,6 OC à 

23,s OC, respectivement. La vitesse de l'air (va) varie entre 2,03 mls et 3.56 m/s 

(108 772 m3/h et 190 539 m3/h). Les conditions de température de sortie de L'eau (TCI) 

varient entre 10'0 OC et 15,6 OC. C e k  de l'air varient entre 9'8 OC et 18'1 OC pour la 

température sèche -1). et entre 9,s OC et 17'1 OC pour la température humide pal). 
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Par ailleurs, on compare au tableau A.4 les résultats obtenus du manufacturier avec ceux 

du modèle. On y retrouve les températures obtenues du modèle et I'erreur absolue entre 
. 

les températures obtenues du manufacturier; on constate que la moyenne de l'erreur sur 

les températures varie entre -0'3 OC et 0,4 OC dors que l'écart type est d'environ 0,s OC. 

On retrouve aussi une erreur maximale, définie comme étant la plus grande erreur 

numérique entre chacune des températures obtmues du modèle et celles du 

manufacturier; cette erreur est en moyenne de 0,l OC alors que l'écart type est de 0-9 OC. 

Tableau A3 - Donnies du manufacturier pour le serpentin de rcfioidisscmcnt (TRANE, 198 1, type W, 
ailettes Rima-Fio) 



Tableau A3 (&te) 



Tableau A3 (suite et fin) 

Tableau A4 - T e t u r c s  de d e  du modiIt dt sapcntin et avcc Ics  vaIcms du rnamrfactMactMer 

- Gmnn (OC) 

TG1 Ti1 TAC Max 



Tableau A4 (&te et fin) 



Tableau AS - ÉvaIuation de i'cmur sur les échanges de chaleur total (scnsibIe + latent). 
-- 

Erreur absolue (kW) Eneur relative (-) 



Tableau A5 et fi) 

1 Moyenne 

Écart type 




