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Résumé - Le modele stationnaire de boucle de réfrigération secondaire fonctionnant avec des coulis
soit de glace, soit d’hydrate (de TBPB, de CO2, ou mixte CO2+TBPB) inclut les dépendances de la
rhéologie des fluides non-Newtoniens, et de la qualité des transferts de chaleur a la teneur en cristaux
du coulis. La boucle et les échangeurs sont dimensionnés sur un méme critere d’écoulement
(Re=4000) afin de comparer les diverses solutions sur une méme base. L’analyse, énergétique et
exergétique, montre que la température de fusion est le parametre principal de la performance.

Nomenclature (grandeurs autres que les notations usuelles)
COP Coefficient Of Performance

D diametre de canalisation, m Indices et exposants

AH  enthalpie de fusion de I’hydrate, J kg™ 1-8  Points montrés sur la Figure 1

K coefficient de la loi Ostwald-de Waele A additif

L longueur de la demi-boucle, m C condensation

n exposant de la loi Ostwald-de Waele C CO,

Q  flux de chaleur, W e évaporation

u  vitesse, m.s? f fusion

U coefficient d’échange, W.m2 K™ G phase gazeuse _ _

W puissance mécanique, W i dissipation a travers I’isolant thermique

X taux massique d’additif dans la solution L phase Ilc(qud_e lation d i

X taux massique de cristaux dans le coulis P pompe de circuiation du coulls .

Y taux massique dans les cristaux r réfrigérant, compresseur Groupe Froid
S phase solide

Symboles grecs ;SL fgtgll's

mi Rendement second principe interne du u utilisateur

cycle du Groupe Froid

1. Introduction

La Suisse a interdit I’utilisation dans les supermarchés de systémes frigorifiques directs de
plus de 80kW et desservant plus de trois points [1], car les grandes installations frigorifiques
subissent des fuites de réfrigérant (dont le pouvoir de réchauffement global se situe entre 1500
et 3900) qui contribuent notablement aux émissions totales de gaz a effet de serre. De telles
mesures ouvrent la voie au développement futur de la réfrigeration secondaire, c.-a-d. de la
distribution de froid dans de grandes installations via une boucle ou circule un fluide qui est
neutre pour I’environnement [2]. Parmi ces fluides secondaires, les coulis, solutions liquides
aqueuses transportant des cristaux, ont une densité énergétique importante pour un écart de
température donné voire quasi nul [3]. Les coulis de glace dans de I’eau glycolée sont connus
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depuis longtemps, mais les coulis d’hydrates sont des matériaux innovants en cela qu’ils
offrent un degré de degré de liberté supplémentaire : en changeant la composition de la
solution aqueuse, mais surtout en changeant la pression du CO> dans le cas d’hydrates de CO>
(ou d’hydrates mixtes), la température de fusion, déja supérieure a 0°C, peut étre modifiée et
adaptée a I’utilisation envisagée. Afin d’explorer I’intérét des hydrates dans les boucles de
réfrigération secondaire, un modele de boucle en régime stationnaire a été construit et étendu
dans le but de comparer les performances de plusieurs types de coulis, depuis les coulis de

glace + eau glycolée jusqu’aux nouveaux coulis d’hydrate mixte CO, + TBPB (bromure de
tetra-n-butylphosphonium). La boucle de réfrigération secondaire est insérée dans un systéme
thermodynamiquement cohérent qui inclut le groupe froid, les échangeurs de chaleur depuis
I’utilisation jusqu’aux rejets a I’atmosphere, les auxiliaires de pompage et les dissipations
thermiques liés a la boucle secondaire. Enfin, les effets de la rhéologie des coulis
(rhéofluidifiants) sur les pertes de charge et les transferts de chaleur sont pris en compte.

L’analyse développée ici vise a déterminer ce qui permet d’optimiser le procédé, en se
reposant sur deux principes. Premiérement, un procedé strictement dissipatif (ce qu’est la
boucle seule) ne mene a aucune optimisation possible. Il faut qu’il y ait conversion d’énergie.
Est donc considéré ici I’ensemble de {boucle secondaire + Groupe Froid} qui, en
consommant de I’énergie mécanique (compresseur plus auxiliaires), extrait a I’utilisateur un
flux de chaleur qui sera rejeté a I’air extérieur. Deuxiemement, optimiser signifie minimiser
une fonction colt sous des contraintes donnees. L’approche développée ici suit cette
direction. Plut6t qu’a une simple étude paramétrique faisant varier un a un les parametres du
modele pour en observer les effets individuels, nous nous intéressons a comparer la puissance
mécanique totale consommée (notre fonction colt) de diverses configurations qui satisfont
toutes aux trois contraintes suivantes :

#1 : Fournir a I’utilisateur *Util’ une puissance frigorifique fixée (ici Qu =30kW ) ;
#2 : Mettre en jeu la méme surface totale d’échangeurs de chaleur ;

#3 . Assurer tout au long de la boucle et dans les échangeurs un niveau de turbulence
suffisant pour éviter la sédimentation des cristaux, et donc leur agglomération et le bouchage
des canalisations.

Au final, la démarche revient & ne comparer que des configurations délivrant la méme
puissance frigorifique a I’utilisateur avec une méme surface totale d’échangeurs (voir ci-
dessous pour plus de détails) et ou le risque de bouchage des canalisations est le méme. C’est
une vraie démarche d’optimisation, renforcée par le fait que minimisation de la puissance
électrique des compresseurs et pompes de circulation revient aussi a réduire leur taille. En
plus du type de coulis, le paramétre a optimiser est la fraction de cristaux X que contient le

coulis transportant le froid, Xj.

2. La réfrigération secondaire, analyse et modélisation

La Figure 1 symbolise un cas générique de transport de froid sur une distance L par une
boucle de coulis, éventuellement avec du CO». Le coulis circule dans la boucle 12345,

transférant la chaleur de I’utilisateur au Groupe Froid ‘GrFd’. L’énergie mécanique Wp

fournie a la pompe de circulation P, plus le flux de chaleur Qi que la boucle recoit a travers

son isolation thermique doivent aussi étre évacués par le Groupe Froid. Le froid produit dans
I’évaporateur HXe généere des cristaux dans le coulis jusqu’a une fraction massique Xi,
parametre a optimiser. Ces cristaux fondent dans I’échangeur HXu mais pas complétement
(Xs=0,03). Le cas échéant, du CO. gazeux est libéré par la fusion ; il retourne alors



Figure 1 : Transport de froid de I’utilisateur au Groupe Froid par réfrigération secondaire.

séparément vers HXe (ligne 678) grace a une pompe spécifique Cg dont la consommation
W doit alors étre aussi évacuée par le groupe froid. Le flux QC rejeté par le Groupe Froid a

I’extérieur via I’échangeur HXc englobe le froid utile, la consommation du compresseur du
groupe Cr, les dissipations et I’énergie des auxiliaires P et Cg.

En introduisant le Coefficient de Performance du Groupe Froid, COP =Q, /W, , et la
conservation de I’énergie dans la boucle Qe = Qu + Qi +Wp +WG , la consommation totale en
énergie mécanique pour fournir Q, a I’utilisateur s’écrit :

Vi =W, +W, +Wg = (Q +Q)-COP™ + W, +Wg)-(1+COP™) (1)

2.1. Rhéologie des coulis, pertes de charge et puissance de pompage

Les coulis d’hydrate sont des fluides rhéofluidifiants, ou la contrainte visqueuse s’exprime

en fonction du taux de cisaillement par une loi en puissance (Ostwald-de Waele) : 7=K.j".
Pour ces fluides, le nombre de Reynolds est donné par [4] :

2-n n n
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Les différentes valeurs de n et K utilisées ont été determinées a partir de mesures reéalisées
par [5-8]. Avec cette définition du Reynolds, le coefficient de Fanning f pour les écoulements

laminaires (Res <2000) a la méme expression que pour les fluides Newtoniens : f =16 / Res..
Pour les écoulements turbulents (Res >4000), ce coefficient f est solution de :
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La perte de pression par unité de longueur de tube s’écrit alors : —dp/dz =2f.p.u2/D. Le
diameétre des canalisations D est choisi de telle fagon que I’écoulement soit a la limite de la
turbulence (Re = 4000) lorsque la fraction solide est la plus forte X = X1 (Contrainte #3 et la
turbulence est assurée pour tout X < X1), ce qui permet d’éviter le dépbt des particules tout en
limitant les pertes de charge. Le méme critere est imposé a I’échangeur HXe, la ou les
cristaux sont générés, et ce en envisageant deux configurations d’échangeur. Configuration
Nol : échangeur co-axial ou le coulis circule dans un tube unique ; Configuration No2 : le
courant de coulis est distribué entre deux tubes, afin d’étudier I’effet de la séparation du fluide




sur une surface plus développée. Dans I’échangeur HXu I’apport de chaleur fait fondre les
cristaux, ce qui réduit a quasi-zéro le risque de bouchage des tubes, le critére y est donc moins
contraignant, avec un Reynolds imposé a 2000 ; la perte de charge y sera aussi plus faible.

La puissance mécanique pour la circulation du coulis dans la boucle s’écrit :

Wp = (ml / pl)(APZS + APHXU + AP45 + APHXQ) (4)

Les pertes de pression AP23 et AP45 peuvent étre calculées car la longueur L est connue,
mais le calcul de APnyxe et APxy nécessite de fixer la longueur de tube dans ces échangeurs.

2.2. Transferts thermiques, échangeurs de chaleur et COP du Groupe Froid

Le diamétre hydraulique de I’écoulement aux échangeurs étant fixé comme indiqué ci-
dessus, les échanges thermiques aux échangeurs HXe et HXu peuvent étre dimensionnés.
Pour I’échangeur HXu, est considéré I’écart total de température entre la température de I’air
intérieur a refroidir (25°C) et la température de fusion du coulis en fusion (voir Tableau 1). La
résistance thermique globale entre I’air et le coulis réside essentiellement aux interfaces
coulis-tube et tube-air. Sur ce dernier c6té, I’hypothése est celle d’une convection forcée sur

une surface augmentée par des ailettes (Ueq =400 W.m2.K™Y). Les échanges coulis-tube
tiennent compte de la présence de particules solide dans le coulis (éq. (5) établie pour les
coulis de glace [9]), et aussi de la forte variation de la fraction solide au long de I’échangeur.
Chaque échangeur est donc discrétisé en fractions, non pas de longueurs égales, mais dans
lesquelles la méme quantité de cristaux est fondue/générée, et donc le méme flux de chaleur
est echangé. La notion de taux volumique moyen de cristaux, ¢, peut donc étre utilisée pour
chaque fraction, et donc de coefficient d’échange moyen, donné par :

2 ¢339><10_7 Reg.

. kSL (5)
ReSI_<r34x10*4 (30-¢) | D

Ust =(0.024.Re *® Pro?) 1 1+0.108¢ -

La résistance globale (1/Us. + 1/Ueq) de chaque fraction d’échangeur étant connue ainsi
que I’écart de température, la surface d’échange totale de HXu, Ay, peut alors étre déterminée.

La méme approche est suivie pour I’échangeur HXe, avec les différences suivantes. Le
coefficient d’échange coté évaporation recoit une valeur qui, bien que conservative

(1500 W.m™2.K ™), place la résistance principale du c6té coulis. La surface d’échange totale de
HXe est imposée (contrainte #2), et I’écart de température entre coulis et réfrigérant en
évaporation en est déduite. Les longueurs de ces deux échangeurs, déduites des surfaces et des

diametres hydrauliques, menent au calcul des pertes de pression APnxe €t APHxu.

L’ecart de tempeérature a I’échangeur HXc, condenseur du Groupe Froid, est calculé en
appliquant une formule basee sur la notion de Delta-T moyen logarithmique, avec d’une part

le coefficient Ueq donné ci-dessus (comme pour HXu I’échange se fait entre un changement
de phase et de I’air a température proche de I’ambiante pulsé par convection forcée.) et
d’autre part une surface d’échange imposée par la condition suivante: A.=A —A,, la
surface totale A¢ étant fixée en vertu de la contrainte#2. Fixer ainsi la surface totale A; permet,
lorsque la température de fusion du coulis est basse, de réduire la surface d’échange A, et
d’augmenter d’autant la surface Ac.



Ces calculs d’échanges thermiques permettent de déterminer les tempeératures internes a
I’évaporateur et au condenseur du Groupe Froid, Te et T¢. Le COP du Groupe Froid dépend du
rendement second principe interne du cycle a compression, 7, selon : COP =7, .T, /(T; - Te) -

2.3. Bilans de masse et d’enthalpie

La fraction solide dans le coulis a la sortie de I’échangeur HXe, X1, est un parameétre
important du systéme. En effet, la puissance fournie a I’utilisateur, Q,, de valeur fixée,
s’exprime aussi en fonction des débits et enthalpies massiques aux points 3, 4 et 6:
Q, = My.hy +mg.hg —mg.hg, o0 mg est le débit de CO2 gazeux produit par la fusion de
I’hydrate dans I’échangeur HXu. En outre, comme la température de fusion dépend aussi du
taux d’additif contenu dans la partie liquide du coulis, I’enthalpie du coulis met aussi en jeu
une partie chaleur sensible, en plus de la chaleur latente de fusion des cristaux. Cette equation
non-linéaire est résolue itérativement en introduisant un débit de référence, myg, qui donne la
guantité de solution liquide dite initiale, coulis complétement fondu et juste a I’équilibre de
cristallisation. Connaissant la concentration xo d’additif A dans cette solution initiale et les

stoechiométries Yp et Yc d’additif et de CO2 dans la phase solide, peuvent alors étre définies
en fonction de la fraction solide X, les masses adimensionnelles X’ de solide, de liquide et de
CO2 gazeux ainsi que la concentration résiduelle x d’additif dans la phase liquide du coulis :

Xé:mslmO:X/(l—YCx) , XL:mL/mozl—(l—Yc)Xé
Xé = mG /mo :YC[Xél_Xé] , X:(XO —YAXé)/[l—(l—Yc)Xé]

Les débits massiques de coulis en chaque point s’expriment aisément, par exemple :
My, = my.(1+Yc.Xg;). Ce cadre permet d’écrire des bilans d’enthalpie complets (incluant la

phase gazeuse si nécessaire), ils font intervenir les chaleurs sensibles de chaque phase et la
chaleur latente de fusion, soit pour I’échangeur HXe :

( ax j—AHf dx'  (6)

. Xss T4
Q =my. | (x'L.ch+xg.cps+x'G.ch).[—} e
P=P,

, OX

A partir des valeurs de Qu (30 kW), X5 (0,03) et X1, la résolution du systeme d’équations
se fait itérativement, en ajustant au fur et a mesure les différentes dissipations Q;, Wp et W .

3. Résultats et discussion

3.1. Echangeurs de chaleur

Leurs dimensionnement et performances, indépendants de la boucle de transport, sont
présentés a part. L’échangeur le plus délicat a étudier est évidemment celui dans lequel le
coulis est cristallisé, HXe. La Figure 2 présente les valeurs de diamétre de tube (déterminé par
la contrainte #3), des pertes de charge coté coulis et de I’écart de température entre coulis et
réfrigérant (cf. sections 2.1 et 2.2) dans le cas avec deux tubes en paralléle (« configuration
No2 » en section 2.1), et pour les trois types de solution liquide : eau glycolée (coulis de glace
1), eau pure (coulis d’hydrate de CO2 C) et solution aqueuse de TBPB (coulis d’hydrate de



TBPB ou mixte CO,+TBPB M). La fraction solide a la sortie de I’échangeur, X, est
déterminante, car c’est elle qui fixe ...

1°/ le débit massique my qui permettra de transmettre la puissance Qu,
Qy ~ Mg.AH ¢ .(X§1 — Xgs),

2°/ la gamme de viscosité du coulis dans I’échangeur, et donc le diamétre hydraulique pour
maintenir la turbulence, et puis la perte de pression qui en résulte (cf. section 2.1),

3°/ et la gamme de coefficient d’échange thermique dans I’échangeur, d’ou se déduit I’écart
de température entre coulis et réfrigérant (cf. section 2.2). Les résultats de la Figure 2
montrent qu’en doublant la valeur de X1, ce qui divise le débit massique de coulis environ par
deux, le diametre hydraulique doit diminuer d’un facteur quatre, la perte de pression dans
I’échangeur augmente de plus qu’un ordre de grandeur voire deux, mais aussi I’écart de
température diminue d’un facteur compris en 1.4 et 2. Un optimum apparaitra probablement
pour les performances de I’ensemble de la boucle.

3.2. Ensemble de la boucle

La Figure 3 montre, pour le cas de I’hydrate de CO> a 3,03 MPa, les variations en fonction

de la fraction solide Xj, de la puissance totale demandée par le procédé, de la perte de
pression totale dans la boucle et de I’écart de température a I’échangeur HXe. Un minimum
de la puissance mécanique totale apparait clairement, un mauvais choix de X; pouvant se
traduire par une surconsommation de 10 % au moins. Toutefois, lorsque la perte de pression
est aussi prise en compte, un choix préférable apparait qui diminue notablement cette perte de
pression au prix d’une surconsommation extrémement légere. Ces choix sont ceux qui sont
entourés par les cercles. Il est remarquable que les deux configurations d’échangeur étudiées
conduisent a des performances globales semblables. Les résultats pour tous les autres coulis
étudiés sont qualitativement semblables & ceux présentés ici.
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Phase Solide Additif Xg Pco2 Tt AH;s

Code H = hydrate dans eau kg.kg? MPa °C kJ.kg?
WGO008 Glace MPG 0.080 - -2.7 333.6
WGO000 Glace - - - - 0.0 333.6
C0O120 H CO» - - - 1.20 0.0 374.0
C0a303 H CO» - - - 3.03 7.2 374.0
TB020 H TBPB TBPB 0.200 - 7.3 204.0
Ma720 H TBPB+CO; TBPB 0.200 0.72 12.1 223.6

Tableau 1 : Description des coulis étudiés ici. x est la fraction massique d’additif dans la solution
fondue. L'enthalpie de fusion AHs est donnée par unité de masse de cristal.

3.3. Comparaison des coulis et analyse exergétique

Les differents coulis etudiés ici sont décrits dans le tableau 1. Les fonctionnements
optimaux des différents coulis sont rassemblés sur la Figure 4, ou sont reportées, en plus de la
consommation mécanique totale, les tempeératures de fusion et d’évaporation du Groupe
Froid, et le diametre retenu pour les canalisations de la boucle de coulis. Ce graphe montre
que plus la température de fusion est proche de la température consigne (25°C), plus la
consommation totale baisse. Cette température est bien le parametre principal de la
performance du procédé. Ce graphe montre aussi que le dessin optimal dépend de la nature du
coulis : le diamétre doit étre augmenté pour les coulis avec TBPB, parce qu’ils sont plus
visqueux que le coulis d’hydrate de CO2. Les bilans d’exergie, tels qu’établis dans [10],
permettent de quantifier les contributions des diverses sources d’irréversibiliteé a la
consommation totale. Le résultat est montré sur la Figure 5. La puissance frigorifique délivrée
étant la méme pour tous les cas, il en est de méme pour I’énergie qui serait a fournir a un
procédé réversible (exergie produite O). La consommation réelle (correctement retrouvée
comme I’exergie fournie ») est principalement due aux écarts de température aux trois
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Figure 4 : Performances globales W, du procédé irréversibilité (de bas en haut : échangeur HXu,
de réfrigération secondaire pour chaque type de Pertes de charge et dissipation le long de la
coulis. Indications des températures de fusion et boucle, échangeur HXe, Groupe Froid, en

d’évaporateur et des diamétres pour la boucle. echangeur HXc).



échangeurs de chaleur, HXu, HXc et HXe, ainsi qu’au Groupe Froid. Les pompes et la
dissipation thermique sont minoritaires. La primauté de la température de fusion de I’hydrate
apparait via les variations de I’écart de température a I’échangeur HXu.

4. Conclusion

L’efficacité énergétique du procédé de réfrigération secondaire dépend principalement de
la température de fusion de la phase solide. D’autres propriétés, telles que chaleur latente ou
la rhéologie, ont une influence notablement moindre en particulier parce qu’un
dimensionnement adapté permet d’en atténuer notablement les effets. Les caractéristiques a
bien dimensionner (voire optimiser) sont, bien-sdr les organes d’échange et de transmission
(échangeurs de chaleur, canalisations, pompes), mais aussi la gamme de variation de la
fraction solide dans le coulis. Ce travail a aussi permis d’établir des bilans de masse et
d’enthalpie cohérents.
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