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Chapitre 1  
 

 

1.1 Les systèmes de réfrigération : un impact énergétique non 
négligeable 

 

Depuis des siècles, le confort et la santé des humains constituent une cible principale pour les 

développements scientifiques. En effet, les moyens de transport, les moyens de communication, 

l’électricité, etc. ont tous été conçus pour faciliter la vie quotidienne. Un domaine qui ne déroge pas à la 

règle est le domaine thermique et plus précisément la réfrigération, la climatisation et le réchauffement.  

Historiquement, le premier système de réfrigération a été développé par William Cullen en 1755, qui a 

utilisé une pompe pour créer un vide partiel dans une bouteille contenant de l’éther diéthylique. L’éther 

s’est évaporé, absorbant la chaleur de l’environnement [1]. En 1834, le premier cycle de réfrigération 

(vapour-compression cycle) a été développé par Jacob Perkins [2]. Selon un rapport de l’ADEME [3], la 

première application des systèmes de froid était la production de glace pour l’industrie. Depuis, ces 

systèmes ont été étudiés en continu et intégrés dans plusieurs domaines. Cela est dû à leur importance 

pour la chaine alimentaire, le confort thermique humain, et leur potentiel d’amélioration.  

En effet, les systèmes de refroidissement (ou les pompes à chaleur) sont employés dans les moyens de 

transport, le secteur des bâtiments, le secteur commercial, la pharmaceutique, l’agroalimentaire et 

l’agriculture, ainsi que le secteur industriel etc. A cause de leur importance et leur nécessité, ces systèmes 

présentent souvent des contraintes. Dans le domaine des voitures électriques par exemple, le chauffage 

de la cabine en hiver constitue toujours un défi majeur pour les ingénieurs : l’absence de la chaleur 

générée par un moteur à combustion interne impose l’utilisation d’une résistance électrique (qui 

consomme une large puissance), ou d’une pompe à chaleur pour assurer le chauffage. Or l’emploi de la 

pompe à chaleur présente un problème du givrage de l’air au niveau de l’évaporateur. Des défis similaires 

existent aussi dans les autres domaines, soit au niveau de la conception soit de la maintenance.  

Malgré les complexités associées à ces systèmes, en 2020, le marché des pompes à chaleur a représenté 

2.5 milliards d’euros en France. Cela représente 0.1% du produit intérieur brut (PIB). En 2016, un total de 

2 022 000 pompes à chaleur était en service en France. A une échelle mondiale, les ventes associées aux 

équipements de conditionnement d’air, de production de froid et de pompes à chaleur représentent 

environ 300 milliards dollars ou 0.4% du PIB mondial [3]. En 2016, le nombre de systèmes à compression 

de vapeur est estimé à plus de 3 milliards : 1,5 milliard de réfrigérateurs ménagers, 700 millions de 

véhicules automobiles climatisés [4], 600 millions de climatiseurs, 140 millions de pompes à chaleur (PAC), 

90 millions de meubles de ventes frigorifiques et 4 millions camions frigorifiques [5] (Figure 1.1). 
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Figure 1.1 : Nombre de machines thermodynamiques (compression de vapeur) par secteur 

Aussi, le domaine des systèmes de compression de vapeur est un employeur majeur : selon la littérature 

[6]–[8], 12 millions personnes travaillent dans ce secteur. Cela veut dire que pour 1000 personnes, 4 sont 

impliqués dans la fabrication, l’installation et la maintenance des systèmes de production de froid. Cette 

proportion est plus élevée dans certains pays plus chauds comme l’Australie, où 17 personnes sur 1000 

travaillent dans le domaine du froid. Ce nombre est en croissance continue dans les pays développés et 

ceux en développement.  

Les systèmes de production de froid et notamment les climatiseurs jouent aussi un rôle vital dans la vie 

quotidienne. Par exemple, depuis les années 1950, le nombre de décès aux Etats-Unis associé à la chaleur 

a diminué de 80%. Aussi, selon des rapports de l’IIF, la qualité de l’air à l’intérieur des bureaux affecte la 

performance des personnes [9], [10]. En Chine, une hausse remarquable dans les ventes de climatiseurs 

existe depuis 30 ans : en 1990, les climatiseurs étaient installés dans moins de 1% des ménages urbains 

alors qu’aujourd’hui, ce chiffre est proche de 100% [11]. D’un point de vue économique, la valeur du 

marché mondial des climatiseurs est passé de 72,3 milliards euros en 2012, à 82 milliards euros en 2017, 

soit une hausse de 13,4% [12].  

L’importance du froid pour la sécurité alimentaire et sanitaire est remarquable : en effet, parmi les 5,5 à 6 

milliards de tonnes de denrées alimentaires produites mondialement chaque année, environ 1,8 milliard 

nécessitent une chaîne du froid. Parmi ces derniers, seuls 400 millions de tonnes répondent à cette 

exigence [7]. Cela équivaut à des pertes énormes d’environ 23% mondialement, et qui dépassent 40% en 

Inde et 50% dans certains pays d’Afrique. Les pertes de 1,3 milliard de tonnes de denrées alimentaires 

génèrent 3,6 milliards de tonnes équivalent CO2. Il faut noter aussi que 2 milliards de personnes au monde 

sont mal nourries. Economiquement parlant, le marché des surgelés évalué à 225 milliards USD en 2012, 

a atteint 294 milliards USD en 2019 en raison des taux de croissance très élevés au Brésil, en Chine, en 

Inde et au Mexique [13]. 

Au niveau du secteur de santé, 80% des médicaments les plus vendus au monde nécessitent une 

conservation sous une température dirigée. Un exemple récent est le vaccin de Pfizer, qui doit être stocké 

sous une température entre 2°C et 8°C [14]. Le froid est aussi très important pour les nouvelles 
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technologies biotechnologies et thérapies cellulaires. Dans les bâtiments hospitaliers, la cryochirurgie 

(notamment la cryo-ablation) a montré des taux de guérison élevés chez les patients atteints d’un cancer.  

Au niveau de l’industrie, l’amélioration des technologies du domaine de congélation et de réfrigération a 

conduit au développement de nouveaux marchés alimentaires. En effet, la production annuelle mondiale 

des produits surgelés et congelés, des crèmes glacées et des poissons congelés ou surgelés a atteint 100 

millions de tonnes en 2010. Aussi, le froid est utilisé dans les procédés de fabrication, dans les mines, la 

chimie, l’électronique, la métallurgie, etc. Le froid est aussi nécessaire pour le refroidissement des serveurs 

et des infrastructures de télécommunication. En effet, 50% de la consommation électrique des centres de 

stockage de données est utilisée pour leur refroidissement [15]. Dans le domaine de l’énergie industrielle, 

les techniques de cryogénie permettent la liquéfaction du gaz naturel, ce qui rend son transport plus facile 

et plus économique.  

Le froid est aussi utilisé pour préserver la biodiversité avec la cryoconservation des ressources génériques. 

Il est aussi utilisé pour conserver des instruments de musique et des œuvres d’art. Dans le domaine du 

sport, on trouve le froid aussi notamment sur les pistes de ski artificielles. Par exemple, la station de Ski 

de Dubaï possède 21 systèmes d'enneigement qui produisent 30 tonnes de neige fraîche artificielle chaque 

jour. 

Il est évident que l’utilisation des moyens de production du froid dans des domaines assez nombreux et 

diversifiés, implique une consommation énergétique non négligeable. En effet, le secteur de réfrigération 

(y compris la climatisation) consomme environ 17,2% de l'électricité totale utilisée dans le monde. La figure 

1.2 représente la répartition de cette consommation sur trois secteurs principaux : le résidentiel, le 

tertiaire et l’industriel. La figure 1.3 compare la consommation d'électricité liée au secteur de la 

réfrigération (17,2%) à la consommation d'électricité d'autres secteurs. 

 

Figure 1.2 : Répartition de la consommation électrique du secteur de réfrigération 
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Figure 1.3 : Comparaison de la consommation électrique du secteur de réfrigération à celle des autres 
secteurs [16] 

*Secteur de réfrigération exclu 

Dans la partie précédente, nous avons détaillé les champs d’applications du domaine de froid et l’impact 

énergétique important de ce dernier. Un tel impact énergétique est sûrement associé à un impact 

environnemental non négligeable.  

 

1.2 Les systèmes de réfrigération : un impact environnemental 
indéniable 

 

L'appauvrissement de la couche d'ozone et le réchauffement planétaire (ou plus précisément le 

changement climatique) sont des préoccupations environnementales majeures ayant d’importantes 

implications pour le développement futur des industries de réfrigération. Durant les décennies dernières, 

l'effet des actions visant à réduire l'appauvrissement de la couche d'ozone a été évident. Actuellement, 

les conséquences de la tentative de réagir également pour réduire les émissions de gaz à effet de serre, 

commencent à être pleinement appréciées. 

 

1.2.1 L’appauvrissement de la couche d’ozone  
 

La première préoccupation environnementale majeure qui a affecté les industries de la réfrigération a été 

l’appauvrissement de la couche d’ozone en raison de l’émission de produits chimiques synthétiques dans 
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l’atmosphère. Depuis plus de 45 ans, Molina et Rowland [17] ont proposé que l'émission de produits 

chimiques chlorés dans l'atmosphère pouvait endommager la couche d'ozone stratosphérique. Par la 

suite, un vaste programme mondial de surveillance de l'ozone stratosphérique a confirmé qu'il existe un 

épuisement de la couche, notamment au printemps dans l'Antarctique. 

En conséquence, une série d'accords intergouvernementaux [18] ont été mis en place, à partir de la 

convention de Vienne en 1985 portante sur la protection de la couche d'ozone et le protocole de Montréal 

en 1987 relatif aux substances qui appauvrissent la couche d'ozone. Ils ont été suivis par les amendements 

de Londres, Copenhague, Vienne, Montréal et Pékin de 1990, 1992, 1995, 1997 et 1999. 

À la suite du protocole de Montréal et de ses ajustements, des mesures ont été prises pour réduire la 

production et l'utilisation de matériaux à fort potentiel d'appauvrissement de la couche d'ozone (PDO). 

D'abord, les halons ont été interdits, puis les chlorofluorocarbures (CFC) (R11, R12, R113, R114, R115), et 

ensuite les hydrochlorofluorocarbures (HCFC) (R-22, R-123 etc.). A noter que certains HCFC sont toujours 

utilisés dans plusieurs pays non développés. Ces actions ont été appliquées différemment dans différentes 

parties du monde, et il y a des exigences différentes pour les pays en développement et les pays 

industrialisés. 

Pour les HCFC, les dates d'élimination officielles sont 2030 pour les pays industrialisés et 2040 pour les 

pays en développement. À Montréal, l'UE a fait pression pour une date d'élimination des HCFC plus tôt 

(2015), mais celle-ci a été rejetée suite à l'opposition des États-Unis, du Canada et de certains pays en 

développement. La proposition de l'UE était basée sur la disponibilité croissante de substituts pour les 

HCFC non appauvrissants de la couche d’ozone, et sur des preuves récentes que de nombreux HCFC sont 

extrêmement toxiques après une exposition régulière. Aussi, différents pays ont adopté leurs propres 

stratégies d'élimination. Par exemple, l'Allemagne a interdit l'utilisation du R-22 dans les nouvelles usines 

depuis l'an 2000. 

 

1.2.2 Le réchauffement planétaire 
 

Le problème d’appauvrissement de la couche d’ozone étant majoritairement résolu dû aux strictes 

réglementations depuis les années 2000, le deuxième problème environnemental majeur est le 

changement climatique ou le réchauffement planétaire.  

Le réchauffement climatique est dû à l'effet de serre. Lorsque les rayonnements solaires arrivent sur la 

terre, environ 30% sont réfléchis dans l'espace et la majeure partie restante passe par l'atmosphère vers 

le sol. Cela réchauffe la Terre, qui se comporte alors approximativement comme un corps noir, rayonnant 

de l'énergie avec un pic spectral dans l'infrarouge. Ce rayonnement infrarouge ne peut pas traverser 

l'atmosphère en raison de l'absorption par la vapeur d'eau, le dioxyde de carbone et d'autres absorbeurs 

infrarouges. En conséquence, l'énergie thermique est piégée et la température de la surface de la terre 

sera plus élevée qu'elle ne le serait sans la couverture isolante de l'atmosphère. 

Le réchauffement climatique est une bonne chose en soi et permet à la vie d'exister dans toute sa variété. 

Le problème est que les activités de l’homme augmentent la concentration de dioxyde de carbone et 

d’autres gaz à effet de serre dans l’atmosphère, ce qui entraîne une augmentation de la quantité de 
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rayonnement infrarouge absorbé et entraîne une augmentation des températures atmosphériques. Cela 

cause des changements climatiques à long terme. 

Cependant, quelle est la relation entre le réchauffement planétaire et l’industrie de réfrigération ? En 

effet, les réfrigérants utilisés possèdent un potentiel de réchauffement planétaire (PRP) ou GWP en anglais 

(Global Warming Potential). Le PRP a été développé pour permettre une comparaison entre l’impact du 

réchauffement planétaire de différents gaz. Plus précisément, il s'agit d'une mesure de la quantité 

d'énergie que les émissions d'une tonne de gaz absorberont sur une période de temps donnée, par rapport 

aux émissions de 1 tonne de dioxyde de carbone (CO2). Plus le PRP est élevé, plus un gaz donné réchauffe 

la Terre au cours de cette période. La période habituellement utilisée pour les PRP est de 100 ans. Les PRP 

fournissent une unité de mesure commune, qui permet donc aux analystes d'additionner les estimations 

des impacts de réchauffement planétaire de différents gaz, et permet aussi de comparer les opportunités 

de réduction des émissions. Le tableau 1.1 résume quelques PRP (sur 100 ans) de quelques réfrigérants et 

gaz les plus communs dans l’industrie de réfrigération : 

Nom du réfrigérant PRP 

R-744 (CO2) 1 

R-134a 1300 

R-404A 3922 

R-410A 2088 

R-22 1810 

R-290 (propane) 3 

NH3 (ammoniac) 0 

Tableau 1.1 : PRP de plusieurs réfrigérants communs dans l’industrie 

On remarque que le R-744, R-290 et NH3 présentent des PRP très bas en comparaison avec les autres 

réfrigérants, mais leur utilisation reste limitée. En effet, les pressions opérationnelles élevées (de l’ordre 

de 100 bars) du R-744 imposent des coûts et des maintenances supplémentaires par rapport à d’autres 

systèmes. Aussi, le passage du R-744 à des modes de fonctionnement trans-critiques pour des 

températures de condensation supérieures à 31°C, cause une baisse du rendement du système, et en 

conséquence une haute consommation électrique. D’autre part, le propane, malgré ces propriétés 

intéressantes, présente des contraintes comme il est extrêmement inflammable, et son utilisation n’est 

pas possible dans l’automobile et limitée (limite de charge) dans le commercial. La toxicité de l’ammoniac 

l’a aussi rendu difficile d’être employé dans les systèmes de production de froid (hors le froid industriel). 

Même si le monde de la recherche, les normes et la règlementation travaillent actuellement pour rendre 

ces trois réfrigérants plus performants et sécurisés, le marché reste à ce jour majoritairement basé sur 

l’utilisation de réfrigérants à haut PRP.  

Mais des questions intuitives se posent : les systèmes de refroidissement étant des systèmes fermés, 

pourquoi existe-t-il tellement de recherches pour diminuer le PRP des réfrigérants et rendre les systèmes 

plus performants ? Pourquoi autant de réglementations concernant ces systèmes sont mises en place ?  

En effet, les systèmes de refroidissement n’étant pas parfaitement étanches, et fonctionnant à des hautes 

pressions, sont souvent exposés à des fuites de réfrigérants. Par conséquent, les réglementations mises 

en place ont pour rôle de spécifier le seuil de détection de fuites et mettre des restrictions sur le type de 

réfrigérant utilisé. Pour répondre à ces défis, plusieurs méthodes de détection de fuites de réfrigérant ont 

été développées.  
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1.3 La détection de fuites dans les systèmes de refroidissement 
 

Dans le contexte de réduction des émissions de fluides frigorigènes, de nouvelles réglementations et 

normes ont été mises en place en France et en Europe. Elles visent à améliorer la performance des 

systèmes frigorifiques et à imposer l’installation de systèmes de détection de fuites. En effet, la fuite de 

réfrigérant, à part de nuire à l’environnement, cause une dégradation du rendement du système, ce qui 

implique une consommation électrique plus grande, donc plus d’émissions de gaz à effet de serre, et 

possiblement l’échec du système. 

Ces nouvelles normes toujours plus strictes sont aussi justifiées par l’effet des réfrigérants qui fuient vers 

l’atmosphère : l’émission de certains réfrigérants à haut PRP (R-134a, R-404A, R-410A etc.) peut avoir un 

effet de serre plusieurs milliers de fois supérieur à une émission de même masse de CO2. D’autre part, 

certains réfrigérants sont toxiques : par exemple, si la concentration de l’ammoniac libéré dans l’ambiance 

dépasse légèrement 1500 ppm, le temps d’exposition mettant la vie en danger ne dépassera pas 5 minutes 

[19]. 

Par suite, plusieurs fabricants ont développé des détecteurs de fuites, qui pourront satisfaire les normes 

requises. Ces détecteurs doivent être adaptés à l’équipement qu’ils contrôlent et doivent être capable 

d’atteindre leurs performances théoriques pour assurer une détection de fuites optimale [20]. 

La révolution technologique récente dans les domaines de l’intelligence artificielle (IA) et le "Deep 

Learning", présente une opportunité d’exploiter ses derniers dans le domaine de la réfrigération afin 

d’optimiser la performance des systèmes frigorifiques. Plusieurs études ont été réalisées sur la "Fault 

Detection and Diagnosis" (FDD) appliqués aux systèmes de réfrigération. Ces études seront détaillées dans 

ce chapitre. Elles ont pour but de détecter les différents défauts qui causent une dégradation potentielle 

de la performance des systèmes de refroidissement. Parmi ces défauts, la détection de fuites présente un 

très grand intérêt. En effet, tous les systèmes de réfrigération possèdent un potentiel de fuite car leurs 

pressions opérationnelles sont généralement plusieurs fois supérieures à la pression atmosphérique.  

Ainsi, dans ce qui suit, nous allons expliquer l’intérêt d’employer les systèmes de détection de fuites et les 

différentes approches utilisées actuellement dans les systèmes frigorifiques. Ensuite, à partir des résultats 

de cette étude bibliographique, l’enjeu ainsi que les objectifs de cette thèse seront posés.  En conclusion 

de ce chapitre, la méthodologie de la thèse sera aussi détaillée.  

 

1.4 L’intérêt d’emploi des systèmes de détection de fuites 
 

L’emploi des systèmes de détection de fuites sert plusieurs buts :  

- Satisfaire les nouvelles normes et réglementations. 

- Réaliser des économies.  

- Préserver l’environnement. 
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1.4.1 Satisfaire les nouvelles normes et réglementations 
 

Au niveau européen, la prise de conscience du problème s’est considérablement accrue à la fois par la 

mise en œuvre des règlements européens sur le gaz fluoré et sur les substances appauvrissant la couche 

d’ozone (règlement européen n°517/2014 appelé aussi F-Gas [21]) et par les activités de l’Institut 

International de Froid. Le règlement vise à améliorer le confinement des HFC par des tests d’étanchéité et 

par la qualification du personnel de contrôle. De sa part, l’Institut International de Froid a fourni des 

informations pratiques pour aider l’industrie à se conformer au règlement F-Gas et à réduire réellement 

les fuites de réfrigérant.  

D’autre part, plusieurs pays européens ont mis en place des réglementations visant la réduction de fuites 

de réfrigérants ou de leur impact : 

- Le Danemark a introduit des réglementations qui encouragent le passage à l’utilisation de 

réfrigérants à bas GWP dans les systèmes frigorigènes [22]. 

- Aux Pays-Bas, l’introduction d’un programme nommé STEK qui se base sur la réduction des 

émissions grâce au confinement et à un entretien régulier, a réduit le taux de fuites de 15% à 3-

4% [23]. 

- En Allemagne, une législation a été introduite en 2008. Elle a imposé une limite de fuite de 

réfrigérant inférieure à 3% pour les applications de supermarché, en fonction de l’âge de 

l’installation et de la charge de réfrigérant utilisée. Le non-respect de cette législation est pénalisé 

par une amende minimale de 50 000 €. 

En France, les réglementations françaises et européennes s’appliquent. Plusieurs règlements et arrêtés 

ont été mis en place pour limiter les émissions de réfrigérants vers l’atmosphère notamment en imposant 

des obligations sur les contrôles d’étanchéité. Les réglementations et les normes suivantes sont citées par 

ordre chronologique ascendant, arrivant aux normes les plus récentes. 

Le règlement européen CE 1516/2007 présente plusieurs guides et points à respecter pour réaliser un bon 

contrôle d’étanchéité : 

- Le personnel contrôlant l’étanchéité doit avoir une bonne compréhension du système et être 

attentif aux composants du circuit qui présentent un dysfonctionnement. 

- Le contrôle d’étanchéité doit viser les parties de l’équipement susceptibles de causer des fuites, 

notamment les vannes, les joints d’étanchéité, les parties soumises aux vibrations, les soupapes 

de sécurité et les filtres déshydrateurs [20]. 

- L’hypothèse de fuite est établie par : 

• Un système de détection de gaz. 

• La diminution de la puissance frigorifique. 

• La baisse du niveau du réfrigérant dans la bouteille (pour les systèmes équipés de bouteille 

liquide). 

• Ecarts des paramètres mesurés par rapport à des valeurs « normales ». 

L’arrêté du 7 mai 2007 exige plus de sensibilité sur les détecteurs de fuite et les contrôleurs d’ambiance. 

En plus, il mentionne quelques règles à suivre : 
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- Un détecteur manuel doit être déplacé sur tout point de l’équipement présentant un risque de 

fuite. 

- Des contrôleurs d’ambiance multisondes reliés à une alarme peuvent être utilisés pour détecter 

des fuites. 

La norme NF EN 16084-2011 précise les unités et les paramètres de mesure sur les fuites (notamment 

pour la pression, la température, et le débit). Cette norme a été remplacée par la norme NF EN ISO 14903 

en août 2017. 

La norme NF EN 14624-2012 définit les performances des détecteurs de fuite mobiles et des contrôleurs 

d’ambiance de fluides halogénés fluorés. Elle précise les essais nécessaires pour vérifier le bon 

fonctionnement des détecteurs et des contrôleurs d’ambiance. 

L’arrêté du 29 février 2016 modifié le 25 juillet 2016 (dit "arrêté étanchéité") spécifie la durée maximale 

entre deux contrôles d’étanchéité, soit par méthodes directes ou indirectes. Cet arrêté a également 

modifié le règlement CE 1516/2007 pour ajouter que les méthodes indirectes qui génèrent une alarme 

doivent être des dispositifs permanents, tandis que pour le règlement CE 1516/2007, le personnel 

analysait les paramètres mesurés. 

La norme FR EN 378-2017 appliquée aux systèmes de réfrigération industriels et domestiques, précise que 

pour un système contenant plus de 300 kg de fluide frigorigène, il faudrait installer un système permanent 

de signalisation de fuite et qu’il soit contrôlé au moins une fois par an. Cette norme a été modifiée 

récemment : elle est désormais plus en fonction de la charge exprimée en kilogramme, mais en tonnes 

équivalent CO2 et donc en fonction du type de fluide utilisé. 

Depuis le 1er janvier 2020 : 

- Interdiction de recharger du HFC dont le PRP est supérieur à 2500 dans les systèmes de 

refroidissement ayant une charge supérieure à 40 tonnes équivalent CO2. Seuls les fluides 

régénérés ou recyclés (venant du même site) pourront être utilisés jusqu’en janvier 2030. 

- Interdiction d’emploi des systèmes de refroidissement commerciaux utilisant des HFC dont le PRP 

est supérieur à 2500.  

- Interdiction des équipements de réfrigération fixes utilisant des HFC dont le PRP est supérieur à 

2500 (sauf pour les applications militaires ou pour les applications à moins de -50°C). 

- Interdiction d’employer des climatiseurs mobiles autonomes utilisant des HFC dont le PRP est 

supérieur à 150. 

Au 1er janvier 2022 : 

- Interdiction d’emploi des systèmes de réfrigération commerciale utilisant des HFC dont le PRP est 

supérieur à 150.  

- Interdiction des équipements de réfrigération centralisée multi postes à usage commercial 

utilisant des HFC dont le PRP est supérieur 150, et dont la puissance est supérieure à 40kW. 

Au 1er janvier 2025 : 

- Interdiction des systèmes de climatisation bi blocs dont la charge est supérieure à 3 kg de HFC et 

dont le PRP est supérieur à 750. 
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1.4.2 Réaliser des économies 
 

Les fuites imposent des coûts supplémentaires sur les utilisateurs des systèmes de réfrigération, 

notamment : 

- Le coût de remplacement du réfrigérant qui a fui. 

- Le coût de la main-d’œuvre pour localiser et réparer la fuite, et pour recharger le système. 

- Le surcoût de fonctionnement du système dû à la sous-charge de réfrigérant. En effet, les 

performances du système dépendent du niveau de charge du système. Un système sous-chargé 

peut donc consommer plus d’électricité qu’un système chargé de manière optimale. Ceci est 

illustré dans l’étude de Grace et Al. [24] qui montre, dans le cas de leur étude, une diminution de 

45% du COP quand le système fonctionne à 50% de la charge optimale. Toutefois, le profil de la 

consommation de puissance électrique par rapport au montant de la charge varie d’un système à 

l’autre et il existe peu d’informations pratiques à ce sujet. 

- Le coût des temps d’arrêt. Cela varie considérablement avec le système et l’application, et pourra 

être très important. 

En réalité, les conséquences financières des fuites peuvent être importantes mais dépendent de nombreux 

facteurs, notamment la rapidité avec laquelle la fuite est trouvée et réparée. Les coûts typiques des fuites 

en fonction du temps sont illustrés dans la figure 1.4. 

 

Figure 1.4 : L’impact financier d’une fuite de réfrigérant au fil du temps [25] 

 

1.4.3   Préserver l’environnement 
 

Les fuites ont également un impact environnemental important. Les systèmes de réfrigération et de 

climatisation sont d’importants contributeurs d’émissions de gaz à effet de serre, à la fois directement par 
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l’émission de réfrigérants qui réchauffent la planète et indirectement par l’émission de CO2 durant la 

production d’électricité utilisée pour alimenter ces systèmes. 

Les fluorocarbures (CFC, HCFC et HFC) utilisés comme réfrigérants représentent environ 20% de la 

contribution de la réfrigération à l'effet de serre dans le monde. Les 80% restants sont dus à l'effet indirect 

et principalement aux équipements qui consomment de l’énergie [26]. 

 

a. L’impact environnemental direct des fuites 
 

L’impact direct est dû à l'émission de réfrigérants dans l'atmosphère due à des fuites au niveau des circuits 

de refroidissement, ou à des pertes lors de l'installation, de la maintenance ou de l'entretien du système. 

Pour cette raison, les actions prises par les acteurs du secteur de réfrigération pour faire face à l'impact 

direct des réfrigérants sur le réchauffement climatique, doivent se concentrer sur l'amélioration du 

confinement de ces derniers, la réduction de la charge des réfrigérants dans les équipements, et le 

développement de réfrigérants à impact climatique faible ou nul. Ces actions comprennent aussi la 

formation et la qualification du personnel. 

 

L'impact environnemental le plus connu de la fuite de réfrigérants est la contribution des réfrigérants à 

l'appauvrissement de la couche d'ozone et au réchauffement de la planète. Les fluorocarbures (CFC, HCFC 

et HFC), utilisés comme réfrigérants depuis les années 1930, ont en effet un impact direct sur 

l'environnement. 

Les CFC, dont l’impact sur la couche d’ozone est très important, ont fait l’objet d’interdictions au titre du 

protocole de Montréal. Ils ne sont plus utilisés et sont strictement interdits, mais existent toujours dans 

certaines installations des pays en développement. Les CFC les plus connus sont le R-12 et le R-11, utilisés 

dans de nombreuses installations industrielles. Leur abandon par le monde du froid a grandement 

contribué à l'amélioration de la couche d'ozone.  

Les HCFC, par contre, qui ont remplacé transitoirement les CFC en raison de leur plus faible effet sur la 

couche d'ozone, ont une contribution directe significative à l'effet de serre. Leur utilisation est interdite 

dans les pays développés depuis le 31 décembre 2014, mais reste possible dans les pays en 

développement. Les HCFC les plus connus sont le R-22 largement utilisé dans les installations industrielles 

ou le R-141b dans l'isolation.  

Les HFC, substituts des HCFC, contribuent moins directement à l'effet de serre que les HCFC, mais leur 

contribution reste importante. Leur utilisation est donc vouée à disparaître. La réglementation 

européenne entrée en vigueur en 2015 (F-Gas) prévoit une réduction de 80% de leur utilisation dans le 

domaine de froid d'ici 2030. 
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b. L’impact environnemental indirect des fuites 
 

Les systèmes de refroidissement possèdent un impact environnemental indirect en raison de leur 

consommation d'énergie élevée. La proportion d'électricité utilisée pour le refroidissement et la 

climatisation dans le monde a considérablement augmenté ces dernières années dans les pays développés 

comme dans les pays en développement. Selon l'IIF, les secteurs de la réfrigération et de la climatisation 

consomment environ 17% de l'électricité consommée dans le monde. 

La consommation d'électricité à des fins de refroidissement varie également considérablement d'une 

région du monde à l'autre. En matière de population, la consommation en Amérique du Nord est de 2 697 

kWh/an/personne, trois fois la consommation européenne par habitant et six fois la moyenne mondiale. 

En revanche, selon l'IIF, la consommation s’avère seulement 76 kWh/an/personne en Afrique 

subsaharienne. Les réfrigérateurs, vitrines et chambres froides dédiées à la distribution de produits frais 

et surgelés consomment environ 45% de l'électricité utilisée dans les supermarchés. 

Selon l'IIF, les 1,5 milliard de réfrigérateurs et congélateurs domestiques utilisés dans le monde 

consomment environ 4% de la consommation totale d'électricité dans le monde. Cependant, l'efficacité 

énergétique des réfrigérateurs est en constante évolution : par exemple, la consommation d'un 

réfrigérateur ménager typique a chuté d'environ 65% en quinze ans. 

Le secteur de climatisation évolue dans le monde et l'IIF estime que sa consommation mondiale 

d'électricité atteint environ 5%. Ce pourcentage varie d'un pays à l'autre, en fonction du climat et du niveau 

de développement du pays. Le Groupe d'experts Intergouvernemental sur l'Evolution du Climat (GIEC) 

estime que la demande d'énergie attribuable à la climatisation résidentielle en été augmentera de plus de 

13 fois entre 2000 et 2050 et de plus de 30 fois d'ici 2100. L'amélioration continue de l'efficacité 

énergétique des systèmes de réfrigération ne compensera pas l'augmentation de leur nombre, qui se 

poursuivra dans les années à venir, sans doute encore plus dans les pays en développement, dont les 

besoins sont gigantesques. Cette consommation d'électricité provoque un effet de serre indirect à travers 

ses émissions de CO2, qui doit être pris en compte dans le calcul de l'impact global d'une installation.  

Les fuites de fluides frigorigènes ont toutefois un impact sur la consommation d’énergie, puisqu’un 

système sous-chargé peut fonctionner avec un rendement inférieur. Cela cause plus d’émissions de gaz à 

effet de serre.  

La contribution relative au réchauffement de la planète des effets directs et indirects varie en fonction de 

l’application et en fonction du pays et de son mix électrique. Elle varie également avec l’efficacité relative 

du processus, le type de réfrigérant et les fuites éventuelles. 

Selon Heap [27], qui a mené une étude en 2001, les émissions indirectes liées à l’utilisation d’énergie 

dominent les émissions totales de réchauffement de la planète pour toutes les applications. Il est 

intéressant de noter qu’une étude similaire rapportée 10 ans plus tôt (en 1991) indiquait que les émissions 

directes dans les applications de climatisation commerciales et mobiles représentaient plus de 50% des 

émissions totales équivalent de carbone [28]. La principale raison de la modification de la contribution aux 

émissions est la réduction des fuites grâce à de meilleures pratiques de conception et d’installation, et 

aussi aux réglementations et aux normes qui s’avèrent de plus en plus strictes. Cela souligne les avantages 

environnementaux substantiels pouvant être obtenus en réduisant les taux de fuites.  
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L’intérêt d’employer des systèmes de détection de fuites est donc évident au niveau réglementaire, 

économique et environnemental. Quelles sont les méthodes de détection de fuites actuellement 

employées ? 

 

1.5 Systèmes de détection de fuites employés 
 

Plusieurs méthodes de détection de fuites peuvent être employées. Elles sont toutes soumises à des 

contraintes de performance par les règlements et les normes. On distingue deux méthodes globales de 

détection de fuites : directes et indirectes. 

- Les méthodes directes sont les méthodes qui consistent à détecter la présence du fluide 

frigorigène dans l’air ambiant en mesurant sa concentration dans ce dernier. Des solutions (eau 

savonneuse, liquide fluorescent, etc.) peuvent être aussi utilisées pour localiser la fuite. 

- Les méthodes indirectes sont les méthodes qui mesurent des paramètres sensibles à la variation 

de la charge de réfrigérant d’un système (le degré de surchauffe, de sous-refroidissement, les 

pressions d’aspiration et de refoulement, le niveau de réfrigérant dans la bouteille, etc.). Si les 

valeurs mesurées s’écartent significativement des valeurs limites, une possibilité de fuite existe. 

Les méthodes directes sont résumées par : 

- Les détecteurs mobiles et les contrôleurs d’ambiance qui détectent le gaz qui s’échappe du 

système. 

- Si le fabricant le permet, l’introduction d’un liquide colorant qui détectera et localisera les fuites. 

- Les solutions moussantes ou eau savonneuse déposées sur les parties du circuit susceptibles de 

causer des fuites. 

Les méthodes indirectes emploient des systèmes qui détectent un fonctionnement anormal du système 

frigorifique contenant une fuite. Elles étudient plusieurs paramètres notamment les pressions et les 

températures, la consommation électrique du compresseur et le niveau du liquide dans la bouteille. 

- La méthode indirecte dite "niveau bas" consiste à observer le niveau du réfrigérant dans la 

bouteille (applicable pour les systèmes équipés de bouteille liquide). Quand ce niveau atteint un 

degré anormalement bas, la possibilité d’une fuite est présente. 

- Les systèmes experts consistent à mesurer différents paramètres (température, pression, etc.) et 

à les comparer à des valeurs de référence qui correspondent au fonctionnement d’un même 

système ne présentant pas de fuites. En cas de la présence d’un écart entre les valeurs mesurées 

et les valeurs de référence (avec une tolérance définie selon la fiabilité du système expert), une 

fuite pourrait être présente. Ces systèmes forment une nouvelle technique qui permettra 

l’automatisation de la détection de fuites. 

Le tableau 1.2 résume les méthodes directes et indirectes de détection de fuites. 

Méthodes directes Méthodes indirectes 

Détecteurs mobiles "Niveau bas" 

Contrôleurs d’ambiance 
Systèmes experts 

Liquide colorant (Fluide fluorescent) 
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Solutions moussantes ou eau savonneuse 

Tableau 1.2 : Méthodes de détection de fuites 

 

1.5.1 Systèmes de détection de fuites : Les méthodes directes 
 

Dans les paragraphes qui suivent, le principe d’utilisation de chacune des méthodes directes est expliqué, 

ainsi que leurs limitations et donc leur applicabilité technique pour le contrôle de fuite. 

Le règlement européen précise une sensibilité de 5 g/an pour les dispositifs de détection de fuites directes. 

Cependant, ce seuil de sensibilité n’est pas atteint par les méthodes utilisant les solutions moussantes ou 

l’eau savonneuse. Par rapport aux méthodes utilisant des liquides colorants (fluorescents), peu de tests 

ont été réalisés du fait que beaucoup de fabricants de matériel ne recommandent pas leur utilisation car 

ils peuvent causer des détériorations au niveau des composants et des tuyaux du système. 

1. Détecteurs mobiles 

Les détecteurs mobiles se divisent entre détecteur-mesureur et détecteur électronique. 

Le détecteur-mesureur détecte, localise et estime le niveau de fuite local. Des exemples sont le 

spectromètre de masse et l’appareil à ionisation de flamme qui permettent de détecter et d’identifier des 

molécules d’intérêt par mesure de leur masse. Le gaz, qui fuit par les défauts d’étanchéité, est détecté au 

moyen d’une sonde, reliée au détecteur de gaz, que l’on déplace manuellement lentement à proximité 

des points à contrôler. Le détecteur-mesureur détecte au moins quelques dixièmes de g/an de fuite. 

Les détecteurs électroniques sont constitués de plusieurs diodes qui s’allument lorsqu’une valeur seuil de 

fuite est dépassée. Des exemples sont les ultra- sons et la spectrophotométrie Infra Rouge. Cela est 

généralement accompagné par un son d’alarme. Ces détecteurs permettent la détection de plus de 1g/an 

de fuite. Selon les réglementations européennes, leur sensibilité doit être inférieure ou égale à 5 g/an [29]. 

Les détecteurs électroniques sont les équipements de détection directe les plus utilisés, car ils respectent 

les critères de sensibilité. 

Une fuite ne peut être détectée en utilisant les détecteurs mobiles, sauf par l’intervention d’un opérateur. 

Cet opérateur nécessite une formation ce qui présente des coûts supplémentaires. De plus, la détection 

ne se fait pas en continu. 

2. Contrôleurs d’ambiance 

Les contrôleurs d’ambiance ressemblent aux détecteurs mobiles en matière de fonctionnement. Ils 

repèrent les fuites en mesurant la concentration du fluide frigorigène dans l’air. La différence avec les 

détecteurs mobiles est que les contrôleurs d’ambiance sont des systèmes fixes qui contrôlent le système 

en continu. Pour cela, ces détecteurs doivent être placés au plus proche des équipements susceptibles de 

causer des fuites. Des exemples sont le spectromètre de masse, l’effet Corona qui n’est quasiment plus 

utilisé, les semi-conducteurs, la photo acoustique et la spectrophotométrie Infra Rouge. 

Selon le règlement européen n°842/2006 (article 3, paragraphe 3) [21], l’installation des contrôleurs 

d’ambiance est obligatoire pour les installations de plus de 300 kg. 
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Dans une salle fermée, les contrôleurs d’ambiance doivent être positionnés dans l’extraction d’air (la 

ventilation). Dans une salle de grand volume, la détection est contrainte par un taux de dilution qui pourra 

être important et donc elle ne sera pas applicable qu’à partir d’un certain seuil de fuite. Cette méthode 

n’est pas applicable si la machine est à l’extérieur. 

3. Liquide colorant (Fluide fluorescent) 

Ce fluide est introduit dans le circuit, et est ensuite repéré par une lampe UV ce qui permettra de localiser 

les fuites en repérant des taches fluorescentes aux endroits de fuite. 

Cette méthode de détection n’est pas encouragée par les fournisseurs des circuits frigorifiques. La 

protection contre la lumière UV est aussi nécessaire. Pour cela, l’utilisation de cette méthode est limitée 

aux applications automobiles. 

4. Solutions moussantes 

Cette méthode de détection consiste à pulvériser un liquide spécial sur le circuit (notamment les 

composants susceptibles de fuir). Les points de fuite sont mis en évidence par la formation de bulles. Ces 

solutions sont plus sensibles que l’eau savonneuse. Il faut noter que ce liquide n’est pas toujours 

compatible avec les matériaux du circuit et pourra causer des détériorations ou des corrosions. Cette 

méthode est utilisée pour localiser des sources de fuites importantes. 

5. Eau savonneuse  

Cette méthode consiste à pulvériser de l’eau savonneuse sur la surface des composants d’un circuit 

frigorifique. Une mousse se forme aux endroits de fuite. De même que les solutions moussantes, il est 

nécessaire de vérifier la compatibilité de l’eau savonneuse avec les matériaux du circuit. 

A noter que les méthodes de détection par liquide colorant, solutions moussantes, et eau savonneuse sont 

employées généralement pour localiser la fuite après sa détection. 

Le tableau 1.3 résume les méthodes directes, leurs avantages et leurs inconvénients. 

Méthode Avantages Inconvénients 

Détecteur-mesureur 
Précis 

Indique le degré de fuite 

L’opérateur nécessite une 
formation, ce qui ajoute des 

coûts 

Détecteur-électronique Simple et faisable 
L’opérateur nécessite une 

formation, ce qui ajoute des 
coûts 

 
Contrôleurs d’ambiance 

 
Contrôle continu et fixe 

-Si la machine est à l’air libre, 
cette méthode n’est pas 

applicable 
-Si la machine est dans une salle 
à grand volume, la détection est 
limitée par un seuil causé par le 

taux de dilution important 

Liquide colorant (Fluide 
fluorescent) 

Simple 
-Pas toujours compatible avec 

les matériaux 
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-Utile pour localiser les fuites et 
non pour les détecter 

Solutions moussantes 
Pratique pour détecter de 

grosses fuites 

-Pas toujours compatible avec 
les matériaux 

-Utile pour localiser les fuites et 
non pour les détecter 

Eau savonneuse Simple et pas cher 

-Pas toujours compatible avec 
les matériaux 

-Utile pour localiser les fuites et 
non pour les détecter 

Tableau 1.3 : Avantages et inconvénients des méthodes directes de détection de fuites 

 

1.5.2 Systèmes de détection de fuites : Les méthodes indirectes 
 

Les méthodes indirectes consistent à observer la variation de paramètres spécifiques du système et quand 

ces derniers atteignent des valeurs « anormales », la possibilité d’une fuite est établie. Les paramètres 

notamment observés sont : la chute de pression, la remontée de pression, les variations de température, 

les variations de pression et le niveau de réfrigérant dans le réservoir. 

1. La chute de pression 

Cette méthode consiste à remplir le système par un gaz jusqu’à la pression maximale que peut supporter 

le système. Ensuite la pression du système est mesurée pendant une durée définie. Une variation de la 

pression indiquera donc une fuite. 

Cette méthode est utilisée lors de l’installation et avant la charge en fluide frigorifique. Elle permet donc 

d’obtenir des informations sur l’étanchéité globale du système. Cette méthode n’est pas acceptée par les 

réglementations européennes et française car elle n’est pas applicable à n’importe quel moment de 

fonctionnement, elle est donc utilisée comme prévention avant le démarrage initial du système ou pour 

vérification après réparation. 

2. La remontée de pression 

Cette méthode consiste à mettre le système sous vide de l’ordre de 1 mbar. Par suite, la variation de 

pression du système sera observée. Si la pression augmente, une fuite est présente et elle causera l’entrée 

d’air dans le système 

Comme la mesure par chute de pression. Cette méthode est utilisée lors de l’installation et avant la charge 

en fluide frigorifique. Elle permet donc d’obtenir des informations sur l’étanchéité globale du système. De 

même que la mesure par chute de pression, cette méthode n’est pas acceptée par les réglementations 

européennes et françaises mais elle est utilisée comme prévention avant le démarrage initial du système 

ou pour vérification après réparation. 

3. Le niveau de réfrigérant dans le réservoir (méthode niveau bas) 
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Cette méthode ne fait pas partie des systèmes experts de détection de fuites mais elle est une des 

méthodes indirectes utilisées pour la détection de fuites. Elle consiste à observer le niveau de fluide dans 

la bouteille liquide (le réservoir). Si ce niveau devient anormalement bas, une fuite est établie. 

Cette méthode est insuffisante car le niveau dans la bouteille peut changer naturellement en fonction des 

conditions opératoires (la température et la pression ambiantes). Aussi, pendant les régimes transitoires, 

des variations rapides du niveau dans la bouteille sont présentes, donc pour éviter des fausses alarmes, 

un niveau bas « très bas » doit être fixé. Par suite, le niveau considéré bas n’est atteint qu’après la perte 

d’une quantité importante de la charge du système. 

4. Les variations de températures 

Le contrôle à partir des variations de température est présent dans les réglementations européennes et 

françaises notamment dans l’article 7 du règlement européen n°1516/2007. 

La puissance et le COP sont reliés à la surchauffe au niveau de l’évaporateur et le sous-refroidissement au 

niveau du condenseur. Une surcharge tendra à augmenter le sous-refroidissement au niveau du 

condenseur et n’aura pas d’effet sur la surchauffe à l’évaporateur. Une sous-charge aura tendance à 

augmenter la surchauffe dès que la charge du système devient sous critique. 

Il est important de noter que plusieurs autres facteurs affectent la surchauffe et le sous- refroidissement 

comme la pollution du fluide à l’huile, le dépôt de calcaire sur les tubes, l’encrassement des ailettes etc. 

5. Les variations de pressions 

Un manomètre pour surveiller la pression du système est installé. Une perte de réfrigérant résulte en un 

condenseur et un évaporateur moins chargé en fluide, ce qui entraînera une chute au niveau des pressions 

de refoulement (au niveau du condenseur) et d’aspiration (au niveau de l’évaporateur). Si le manomètre 

mesure des valeurs anormalement basses des pressions, le contrôle de fuites est nécessaire. 

Similairement aux degrés de surchauffe et de sous-refroidissement, les pressions d’aspiration et de 

refoulement peuvent être affectées par des facteurs externes ou d’architecture de la machine notamment 

quand l’installation comporte une bouteille liquide. 

Le tableau 1.4 résume les méthodes indirectes, leurs avantages et leurs inconvénients. 

Méthode Avantages Inconvénients 

Chute de pression 
Présente une vue globale de 

l’étanchéité du système 

N’est pas accepté par les 
réglementations 

N’observe pas le système en 
continu 

 Ne peut pas être employée 
après le démarrage du système 

Remontée de pression 
Présente une vue globale de 

l’étanchéité du système 

N’est pas accepté par les 
réglementations 

N’observe pas le système en 
continu  

Ne peut pas être employée 
après le démarrage du système 
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Niveau bas Simple 

Possibilité d’être trompé par 
plusieurs facteurs externes 

Une grande perte de charge est 
nécessaire avant que le niveau 
anormalement bas soit établi 

Variations de température 
Contrôle en continu du système 
Accepté par les réglementations 

Peut être affectée par plusieurs 
facteurs externes 

Variations de pression 
Contrôle en continu du système 
Accepté par les réglementations  

Peut être affectée par plusieurs 
autres facteurs externes 

Tableau 1.4 : Avantages et inconvénients des méthodes indirectes de détection de fuites 

 

1.6 Etapes à suivre pour assurer un bon contrôle d’étanchéité 
 

Les méthodes directes et indirectes citées précédemment font partie de la procédure globale de gestion 

des fuites. Elles peuvent être réparties en sous catégories : 

- La détection : ces méthodes contribuent directement à détecter la présence d’une fuite dans un 

système. 

- La localisation : après avoir établi la présence d’une fuite, ces méthodes permettent de localiser 

la fuite. 

- La réparation : cette étape est réalisée par l’intervention des techniciens. 

- La vérification : après la réparation, ces méthodes permettent de vérifier que le système est 

désormais parfaitement étanche. 

Afin d’assurer un bon contrôle d’étanchéité, il faut suivre toutes ces étapes. 
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La figure 1.5 résume ces catégories en citant les méthodes appartenant à chacune d’elles : 

La catégorie de détection de fuites est une étape cruciale, car plus elle est rapide et plus elle intervient tôt, 

moins le système va perdre de fluide. Pour cela, la thèse sera focalisée sur les méthodes de détection de 

fuites. 

Les méthodes responsables de la détection d’une fuite sont divisées entre deux méthodes directes et trois 

méthodes indirectes. La complémentarité entre les méthodes directes et indirectes permettra de réduire 

la fréquence de passage des détecteurs mobiles sans prendre de risques. De même, plus les systèmes 

experts sont en fonctionnement, plus ils apprennent et s’adaptent pour trouver les bons seuils pour 

détecter une fuite assez rapidement. 

Le niveau bas dans la bouteille n’est pas considéré comme partie des systèmes experts dans la 

bibliographie, mais il fera partie de ces systèmes dans notre étude car avec assez de données, un système 

intelligent pourra prédire le niveau normal de fluide dans la bouteille en fonction des paramètres de 

fonctionnement et de la charge. 

La section qui suit expliquera la méthodologie d’emploi des systèmes experts pour une application de 

détection de fuites. 

 

 

 Figure 1.5 : Etapes à suivre pour assurer un bon contrôle d’étanchéité 
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1.7 Méthodologie d’emploi des systèmes experts 
 

Au niveau des méthodes indirectes, les systèmes experts sont une nouvelle technologie et présentent un 

grand potentiel de développement. 

Historiquement, l’emploi des systèmes experts était relié à un technicien qui observe la machine. Il 

remarque par exemple que la surchauffe est haute en comparaison avec une valeur seuil qu’il fixe, et donc 

il recherche une fuite. Maintenant, l’automatisation de cette procédure est désormais possible avec la 

présence de capteurs placés sur le système frigorifique. Ces derniers communiquent avec le système 

expert afin de comparer les valeurs mesurées aux valeurs estimées normales par ce système expert. 

Plusieurs méthodologies existent pour l’emploi des systèmes experts automatisés : 

- La forme la plus basique serait de comparer les valeurs de paramètres sensibles (degré de 

surchauffe, degré de sous-refroidissement, niveau de fluide dans la bouteille, etc.) à des valeurs 

limites définies. Ces valeurs limites doivent être suffisamment éloignées pour éviter des alarmes 

causées par les fluctuations du système. Si les valeurs mesurées dépassent les valeurs limites 

imposées, une possibilité de fuite est établie. Cette méthode serait fiable si le système fonctionnait 

toujours sur le même régime. En effet, il suffirait dans ce cas de connaître les valeurs normales de 

fonctionnement du système. Si on s’écarte de ces dernières, un problème est détecté et 

potentiellement une fuite est établie. 

 

- Les systèmes experts qui prennent en compte la fluctuation du régime de fonctionnement du 

système. Ces systèmes vont corréler un ensemble de paramètres reliés à la charge et proposer des 

règles d’alerte qui sont basées sur un certain apprentissage numérique. Ces systèmes développés 

sont beaucoup plus fiables que leur forme basique : par exemple si la forme basique est utilisée, 

et un niveau bas limite est fixé sur la bouteille, ce niveau doit être suffisamment bas pour prendre 

en compte les fluctuations du système et donc une grande partie de la charge pourrait s’échapper 

avant qu’une fuite soit établie. 

Les systèmes experts développés se basent sur trois étapes : 

1. Collection des données : le système va enregistrer les valeurs des paramètres de la machine 

pour des conditions d’opérations variables et une durée assez longue pour obtenir une 

quantité suffisante de données. 

2. Corréler les paramètres collectés en employant des méthodes statistiques d’apprentissage : 

utiliser des méthodes mathématiques pour corréler les données sous forme d’équations qui 

pourront prédire les paramètres en fonction des conditions opératoires. 

3. Le modèle statistique définira les seuils en fonction des conditions opératoires : au cas où les 

valeurs mesurées sont différentes des valeurs prédites par le système expert (en fixant une 

certaine tolérance), une éventualité de fuite est établie et l’alarme est déclenchée. 
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Les systèmes experts développés sont clairement plus fiables que les systèmes basiques. Ils définissent les 

seuils les plus adaptés en fonction des conditions opératoires.  On est donc capable de détecter un 

dépassement de ces seuils le plus tôt possible. 

Il est important de noter que les systèmes experts font partie d’une grande classe qui permet la 

diagnostique et la détection des défauts, plus connue sous son nom anglais « Fault Detection and 

Diagnosis » ou plus simplement FDD. La FDD consiste à détecter la présence d’un défaut dans le système 

en question et de diagnostiquer la cause de ce défaut. Les fuites font partie de ces défauts.  

Dans la section qui suit, une étude bibliographique extensive sur les systèmes de FDD appliqués aux 

systèmes de refroidissement sera présentée. 

 

1.8 Systèmes de FDD appliqués aux systèmes de réfrigération : une étude 
bibliographique 

 

L’importance de cette étude est de mettre en relief le rôle des systèmes de FDD, de montrer l’état de 

développement actuel de ces derniers et de montrer où se situe la détection de fuites parmi ces systèmes. 

Cela nous permettra de situer notre méthode de détection de fuites proposée plus tard dans ce chapitre 

par rapport aux travaux existant. Aussi, cette étude nous permettra d’évaluer la possibilité d’élargir la 

portée de la méthode proposée dans cette thèse, afin de pouvoir non seulement détecter les fuites, mais 

aussi d’autres défauts qui peuvent affecter les systèmes de refroidissement. Parmi les défauts les plus 

communs on cite : l’encrassement des échangeurs, une baisse de rendement du compresseur, etc. 

 
Figure 1.6 : Les étapes de fonctionnement d’un système expert développé 

 



22 
 

Cette étude bibliographique sera présentée comme un ordre chronologique ascendant afin de bien 

comprendre l’évolution des systèmes de FDD. 

i. L'une des premières applications du FDD concernait les réfrigérateurs à cycle à compression de vapeur. 

Même si McKellar [30] n’a pas développé un système de FDD, il a identifié des défauts courants pour 

un réfrigérateur basé sur le cycle de compression de vapeur, et a étudié les effets des défauts sur les 

états thermodynamiques du cycle. Il a conclu que la pression d'aspiration, la pression de refoulement 

et le rapport de pression entre le refoulement et l'aspiration étaient suffisants pour développer un 

système de FDD. Les erreurs considérées étaient les fuites au niveau de la vanne du compresseur, les 

défauts du ventilateur (au condenseur et à l’évaporateur), le givrage de l'évaporateur et une charge 

incorrecte de réfrigérant (sous-charge et surcharge). 

ii. S'appuyant sur les travaux de McKellar [30], Stallard [31] a développé un système de FDD automatisé 

pour les réfrigérateurs. Un système expert basé sur des règles a été utilisé avec des contrôles de limites 

simples pour la détection et le diagnostic. La température de condensation, la température 

d'évaporation, la température d'entrée du condenseur et le rapport entre la pression de refoulement 

et la pression d'aspiration ont été utilisés directement comme caractéristiques de classification. Les 

défauts ont été détectés et diagnostiqués en comparant le changement de direction des quantités 

mesurées avec les valeurs attendues et en faisant correspondre les changements aux changements de 

direction attendus associés à chaque erreur. 

iii. En 1989, Yoshimura et Ito [32] ont utilisé des mesures de pression et de température pour détecter 

des erreurs au niveau du condenseur, de l’évaporateur, du compresseur, du détendeur et de la charge 

de réfrigérant sur un climatiseur monobloc. Les différences entre les valeurs mesurées et les valeurs 

attendues ont été utilisées pour détecter les erreurs. Les valeurs attendues ont été estimées à partir 

des données des fabricants, et les seuils de détection des erreurs ont été déterminés 

expérimentalement en laboratoire. La détection et le diagnostic ont été effectués en une seule étape. 

Aucun détail n'a été fourni sur la façon dont les seuils de détection ont été sélectionnés. 

iv. En 1992, Wagner et Shoureshi [33] ont développé deux méthodes différentes de détection des défauts 

et ont comparé leurs capacités à détecter cinq défauts différents dans un petit système de pompe à 

chaleur en laboratoire. Les cinq défauts étaient les suivants : défaillances des ventilateurs du 

condenseur et de l'évaporateur, blocage du tube capillaire, fuite du piston du compresseur et défaut 

d'étanchéité. La première méthode était basée sur la vérification des limites et des tendances (basée 

sur un modèle qualitatif), et la deuxième méthode était une approche simplifiée basée sur un modèle 

physique. Dans la seconde approche, les différences entre les prédictions d'un modèle physique 

simplifié et les observations surveillées sont transformées en quantités statistiques utiles pour les tests 

d'hypothèse. Les quantités statistiques transformées sont ensuite comparées à des seuils 

prédéterminés pour détecter les défauts.  

Les deux stratégies de détection des défauts ont été utilisées en parallèle sur une pompe à chaleur 

dans une chambre climatique. La méthode qualitative a permis de détecter quatre des cinq défauts 

introduits, tandis que la méthode simplifiée basée sur un modèle physique n'a réussi à détecter que 

deux défauts. Étant donné que la sélection des seuils pour les deux méthodes est essentielle pour 

éviter les fausses alarmes et la réduction de la sensibilité, l’étude fournit une brève discussion sur la 

façon de trouver un compromis entre la sensibilité du diagnostic et les fausses alarmes. L’étude ne 

permet que de détecter les défauts et n'inclut pas le diagnostic, l'évaluation et la prise de décision.  

v. En 1995, Rossi [34] a décrit le développement d'une méthode de détection et de diagnostic des erreurs 

basée sur des règles statistiques pour les équipements de conditionnement d'air avec neuf mesures 
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de température et une mesure d'humidité. La méthode FDD est capable de détecter et de 

diagnostiquer l'encrassement du condenseur et de l’évaporateur, la restriction de la conduite de 

liquide, la fuite de réfrigérant et la fuite de la vanne du compresseur. En plus de la détection et du 

diagnostic, Rossi et Braun [35] décrivent également une mise en œuvre de l'évaluation des défauts. 

Une explication détaillée de la méthode d'évaluation des défauts se trouve dans Rossi et Braun [36].  

vi. En 1995, Grimmelius et Al. [37] ont mis en place un système de FDD dont le principe de 

fonctionnement est représenté dans la figure 1.7 (tirée de l’article). Le système de refroidissement 

étudié était un système basique ne contenant pas de bouteille liquide. 

 

Figure 1.7 : Principe de fonctionnement du système de FDD [37] 

Parallèlement au système de refroidissement fonctionnant en temps réel, un modèle de référence est 

utilisé pour générer des valeurs de sortie valables pour un système ne contenant pas des erreurs. Les 

différences entre la sortie mesurée et les valeurs de référence calculées fournissent l'entrée pour le 

module de diagnostic. À partir du schéma des symptômes, un diagnostic est déduit, en utilisant les 

connaissances d'experts. Par exemple, l’erreur d’encrassement de l’évaporateur côté caloporteur est 

connue pour être associée avec les symptômes suivants : une hausse de perte de pression côté 

caloporteur, une diminution du débit du caloporteur, une baisse de la pression d’évaporation, etc. 

Chaque erreur présente une variation des symptômes différente.  

Grimmelius et Al. [37] ont déduit qu’il était possible de développer un prototype du système de 

diagnostic en temps réel dans un délai relativement court. Les valeurs de référence calculées étaient 

suffisamment précises pour détecter une erreur à un stade précoce. Les inconvénients du système 

présenté sont :  

- Le modèle de référence est basé sur un modèle de régression simple et non sur le « deep 

learning ». Cela implique la nécessité d’une nouvelle analyse de régression pour chaque nouvelle 

installation. 

- Une difficulté est présente pour simuler les erreurs expérimentalement, donc l’apprentissage des 

erreurs au système de référence doit être fait par des personnes expertes.  

- Certaines erreurs présentent une sensibilité à très peu de symptômes, donc la variation d’un de 

ces derniers augmentera la probabilité de l’erreur d’une manière illogique. 

- Cette étude n’a pas pris en compte l’erreur de fuite de réfrigérant. 
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vii. En 1998, Breuker [38] a effectué une évaluation plus détaillée des méthodes développées par Rossi 

[34]. Il s'est appuyé sur des essais en régime permanent et transitoire d'un climatiseur monobloc en 

laboratoire sur une gamme de conditions et de niveaux de défaut [39]. Sept modèles polynomiaux 

(allant du premier au troisième ordre) ont été développés pour caractériser les performances du 

climatiseur (températures d'évaporation, de condensation et de sortie du compresseur, sous-

refroidissement de la conduite de liquide, surchauffe de la conduite d'aspiration, baisse de la 

température dans l'évaporateur et augmentation de la température dans le condenseur) en utilisant 

des données en régime permanent représentant des conditions d’opérations normales (sans erreurs). 

Les données normales en régime permanent sont également utilisées pour déterminer les seuils 

statistiques de détection des défauts, tandis que les données transitoires avec défauts ont été utilisées 

pour évaluer les performances du FDD. Breuker et Braun [39] ont conclu que les fuites de réfrigérant 

et l'encrassement du condenseur étaient détectés et diagnostiqués avant que ne survienne une 

réduction de 8 % de la puissance de refroidissement ou du COP. La technique était moins efficace pour 

détecter l'encrassement de l'évaporateur.  

viii. En 2002, Carling [40] a évalué la performance de trois méthodes de détection d’erreurs pour les unités 

de traitement d’air: (1) l'approche qualitative basée sur un modèle, décrite dans Glass et al. [41], (2) 

l'approche basée sur des règles de classification décrite dans House et al. [42], et (3) l'approche basée 

sur un modèle simplifié en régime permanent. Les données normales et "défectueuses" utilisées pour 

l'évaluation ont été collectées à partir de systèmes fonctionnant sur le terrain. Les "données 

défectueuses" ont été obtenues en introduisant des défauts artificiels dans le système. Carling [40] a 

observé que le modèle qualitatif a été facile à mettre en place, a généré peu de fausses alarmes, mais 

a également détecté moins d’erreurs. La méthode basée sur des règles a détecté plus d’erreurs mais 

a nécessité une analyse et une personnalisation pendant la configuration. La troisième méthode a 

détecté plus de défauts mais a également généré plus de fausses alarmes et a nécessité un temps 

considérable de configuration et de personnalisation. Elle a également nécessité l'installation de 

capteurs supplémentaires. 

ix. En 2005, Grace et al. [24], [43] ont présenté deux papiers complémentaires qui expliquent le 

développement d'un système de diagnostic des défauts et de détection des fuites de réfrigérant basé 

sur l'intelligence artificielle et la surveillance des performances en temps réel. Le système a été utilisé 

avec succès pour faire la distinction entre un fonctionnement défectueux ou non, et des conditions de 

fuites ou de surcharge. Dans cette étude, Grace et al. ont réalisé une étude de sensibilité 

expérimentale entre la charge de réfrigérant et le degré de surchauffe, le degré de sous-

refroidissement, les pressions d’aspiration et de refoulement, le COP et la puissance de 

refroidissement.  

Le système de FDD développé était capable de détecter des fuites légères à n'importe quel endroit, ce 

qui a permet d'avertir de toute fuite de réfrigérant dans l'environnement et d'indiquer que le COP 

n’était pas optimal. Il convient toutefois de souligner que les résultats présentés par Grace et al. sont 

applicables à des systèmes similaires à celui sur lequel l'expérimentation a été réalisée. Ce système 

n'utilisait pas de réservoir liquide et, par conséquent, ses performances seraient plus sensibles à la 

charge de réfrigérant que les systèmes ayant une capacité de stockage de réfrigérant plus élevée. Il 

est important aussi de noter que cette étude était la première à mettre la détection de fuites en 

priorité parmi les défauts possiblement détectés par les systèmes de FDD. 

x. Des études plus récentes sur la FDD appliquée aux systèmes de refroidissement sont présentes dans 

la littérature. Cependant, elles se focalisent sur l’optimisation des méthodes d’apprentissage et des 
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conditions de collection des données. Han et al. [44] ont démontré la possibilité de diminuer le temps 

d’apprentissage et le coût des capteurs en appliquant une sélection des caractéristiques (feature 

selection). Han et al. [45] ont étudié un système de FDD basé sur la combinaison entre le « principle 

component analysis » (PCA) et le « support vector machine » (SVM). Kociyigit et al. [46] ont appliqué 

la FDD à un système de refroidissement en se basant sur le diagramme p-h. Yan et al. [47] ont employé 

un système GAN (generative adverserial network) qui permet de générer des données qui 

représentent le fonctionnement du système en cas de défaut. Fan et al. [48] ont étudié la possibilité 

d’utiliser les systèmes de FDD en se basant seulement sur les capteurs essentiels dans les applications 

industrielles.  

D’après cette étude bibliographique, on peut conclure que la recherche sur les systèmes de FDD appliqués 

aux systèmes de refroidissement a été importante. Plusieurs défauts ont été étudiés : l’encrassement des 

échangeurs, l’arrêt soudain des ventilateurs, etc. Cependant, le défaut de fuite de réfrigérant a été moins 

étudié. Cela est corrélé à la difficulté de réaliser des essais de fuites pour obtenir une base de données 

suffisante, et à la complexité associée à la compréhension de la relation entre la charge du réfrigérant et 

les différents paramètres du système. 

La détection de fuites de réfrigérant en utilisant des systèmes de FDD a été étudiée seulement en utilisant 

des systèmes d’apprentissage en temps réel, ou la méthode « in the loop ». En utilisant cette méthode, il 

est possible que le cycle ne passe pas par quelques conditions extrêmes de fonctionnement, et donc le 

système expert ne sera pas applicable en dehors des zones d’apprentissage. D’autre part, la durée 

d’apprentissage de ce système sera longue pour obtenir toutes les données nécessaires, spécialement si 

le cycle est soumis à des conditions externes qui varient avec le climat. En plus, des coûts supplémentaires 

sont présents comme l’apprentissage est fait en temps réel.  

D’autre part, très peu d’études de FDD ont été basées sur l’utilisation d’un modèle physique de la machine 

comme générateur de données. Dans certaines études, un modèle physique simplifié a été employé, et le 

défaut concernant la fuite de réfrigérant n’a jamais été pris en considération. En effet, la conception d’un 

modèle physique développé basé sur la charge de réfrigérant comme paramètre d’entrée est difficile et 

complexe.  

 

1.9 Problématique de la thèse 
 

Dans les sections précédentes de ce chapitre, nous avons appuyé sur l’importance d’employer des 

systèmes de détection de fuites de réfrigérants. En effet, les fuites causent une dégradation de la 

performance du système, nuisent à l’environnement, entraînent des coûts supplémentaires, et sont 

soumises à des réglementations très strictes. La méthode des systèmes experts, qui fait partie des 

systèmes de FDD, est une méthode intéressante qui permet la détection de fuites en temps réel, ainsi que 

détecter d’autres défauts dans le système. Cependant, l’apprentissage du système en temps réel « in the 

loop » n’est pas suffisant pour détecter les fuites d’une manière fiable.   

 

Pour résoudre les problèmes présents dans la méthode "In The Loop", cette thèse propose de développer 

une nouvelle méthode de système expert basé sur l’utilisation d’un modèle physique développé du 
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système de réfrigération. En particulier, ce modèle physique doit permettre de déterminer les effets de la 

charge sur les différentes variables du système. Cette méthode permettra de générer des données sur un 

très grand nombre de conditions de fonctionnement comme le système n’est pas contraint par le temps 

ni par les conditions externes. Cet avantage présent dans la modélisation permettra de réduire le temps 

d’apprentissage du modèle expert, et de donner à ce dernier des informations pour des plages de 

conditions d’opération beaucoup plus grandes que ne le permet l’apprentissage sur des conditions 

réellement vues par le système de réfrigération. Ceci lui permettra alors de prédire les fuites même durant 

le fonctionnement réel du cycle sur des paramètres de fonctionnement extrêmes et/ou nouveaux. Il est 

aussi intéressant de noter que la méthode « in the loop » ne permettra pas de quantifier la fuite, tandis 

qu’un modèle physique présente cette possibilité. Ce système expert pourra être aussi utilisé pour 

détecter d’autres erreurs. 

La modélisation peut donc rendre la méthode "in the loop" plus précise, plus rapide et plus fiable. 

 

Figure 1.8 : Méthode actuellement employée et méthode proposée pour obtenir un système expert 
développé de détection de fuites 
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La méthode proposée pour la détection de fuites consiste à assurer l’apprentissage du modèle statistique 

parallèlement par la machine réelle (méthode "in the loop") et par le modèle physique de la machine. 

 

a. Le modèle statistique couplé à la machine réelle représente la méthode in the loop : cette 

méthode permet au modèle de collecter des données reliées aux conditions de fonctionnement 

réel du système et de comparer ces données aux valeurs estimées normales par le modèle 

statistique. 

b. Un modèle physique de la machine est conçu sur Dymola (Modelica). 

c. Ce modèle est validé en comparant ses résultats aux résultats obtenus par des essais 

expérimentaux sur la machine réelle. 

d. Une fois le modèle physique validé, il va générer une grande base de données pour assurer 

l’apprentissage rapide du modèle statistique, sur un intervalle contenant toutes les conditions 

normales et extrêmes de fonctionnement. 

e. Enfin, le modèle statistique pourra détecter des déviations du comportement de la machine pour 

d’autres raisons que des fuites (encrassement des échangeurs, dégradation du compresseur, etc.) 

et pourra servir pour mettre à jour le calage du modèle physique. 

Il est important de noter que le modèle de la machine doit être capable de bien estimer la charge dans 

chaque échangeur. Une bonne modélisation de la répartition et de l’impact de la charge de réfrigérant 

doit être donc réalisée. Le modèle doit aussi utiliser les corrélations les plus précises pour les coefficients 

d’échange et les pertes de pression côté air et côté fluide.  

Finalement, dans ce contexte, le premier objectif de la thèse est donc de réaliser une modélisation 

thermique et fluidique pour représenter le système de refroidissement en question. Ce modèle doit être 

générique pour pouvoir être utilisé pour différentes configurations et différentes géométries. Le modèle 

 Figure 1.9 : Méthode de conception d’un système expert avec la méthode "in the loop" 



28 
 

détaillé sera présenté dans le chapitre 2 de cette thèse. Le banc expérimental conçu pour valider le modèle 

numérique sera présenté dans le chapitre 3.  

Le deuxième objectif est de développer dans le détail et mettre en œuvre l’ensemble de cette approche 

de détection de fuites par utilisation parallèle du modèle physique et du modèle statistique. Cette étude 

sera présentée dans le chapitre 4 de cette thèse. 

 

1.10 Conclusion 
 

L’emploi des méthodes de détection de fuites de fluides frigorigènes présente plusieurs intérêts. Ces 

méthodes permettent de satisfaire les normes et les réglementations (françaises et européennes) qui 

deviennent de plus en plus strictes. Elles aident aussi à économiser les frais causés par les fuites (le prix du 

nouveau réfrigérant, les dégradations de rendement...). De même, la détection de fuites joue un rôle 

primaire dans la préservation de l’environnement : il est estimé que plus de 20% de la charge pourrait être 

rejetée dans l’atmosphère chaque année, contribuant au réchauffement climatique [49]. 

Les méthodes de détection de fuites sont divisées en deux catégories : 

- Les méthodes directes : Consistent à rechercher et localiser les fuites à partir de la mesure de la 

concentration de quelques particules dans l’air, ou en appliquant des solutions mousseuses qui 

pourront localiser les fuites. 

- Les méthodes indirectes : Consistent à observer la variation de quelques paramètres qui sont 

affectés par la variation de la charge de réfrigérant. Quand ces paramètres mesurés atteignent des 

valeurs anormalement hautes ou basses, la possibilité d’une fuite est établie. 

Dans les méthodes indirectes, on trouve les systèmes experts qui mesurent des paramètres sensibles à la 

variation de la charge de réfrigérant (le niveau de réfrigérant dans la bouteille, les températures 

(notamment la surchauffe et le sous-refroidissement), et les pressions (notamment les pressions HP et BP, 

etc.). La variation de ces paramètres mesurés entraîne aussi la variation du COP et des puissances de 

condensation et de réfrigération. Les valeurs mesurées sont comparées à des valeurs seuils. Un 

dépassement de ces valeurs seuils établit la nécessité de réaliser un contrôle de fuites. 

Les systèmes experts avancés sont le cœur de notre étude : ils sont généralement utilisés "in the loop" 

donc apprennent du fonctionnement en temps réel du système. Dans cette thèse, on propose d’accélérer 

et d’améliorer l’apprentissage des systèmes experts par les résultats obtenus par modélisation d’un 

système de refroidissement développé basé sur la charge de réfrigérant, en complément avec 

l’apprentissage en temps réel. 

Un modèle physique prédictif couplé à un modèle statistique pourrait améliorer la prédiction de fuites 

dans un cycle de réfrigération. Le modèle doit être capable de prédire l’impact de la charge sur les variables 

du système. Il faudra donc : 

- Évaluer la répartition de la charge dans les composants du système en utilisant les corrélations du 

taux de vide. 

- Évaluer correctement les échanges de chaleur entre les fluides dans les échangeurs. 
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- Évaluer les pertes de pression pour bien prédire les paramètres à l’entrée et à la sortie de chaque 

échangeur. 

Les grandes étapes proposées par cette thèse pour obtenir un système expert développé sont : 

1. Une modélisation en régime établi d’un cycle complet de réfrigération.  

2. Étude de l’impact de la charge sur les variables du système.  

3. Développer la méthodologie complète de prédiction de fuites. 

Pour les raisons évoquées précédemment, un modèle sera développé sur Dymola qui permettra d’estimer 

la charge optimale du système, et éventuellement de simuler une fuite. Les études seront faites sur un 

cycle fonctionnant en régime établi.  

Dans la suite du présent manuscrit, le chapitre 2 portera sur la modélisation des échangeurs de chaleur et 

sur la modélisation d’un cycle complet basée sur la charge de réfrigérant. Une étude bibliographique est 

réalisée sur les différentes corrélations de coefficients d’échange de chaleur et de pertes de pression côté 

air et côté fluide. Le chapitre 2 étudie également les différentes corrélations du taux de vide, qui est le 

paramètre principal pour l’estimation correcte de la charge de réfrigérant et des pertes de pression. Les 

résultats de ces corrélations dans le modèle seront ensuite présentés. Enfin, la validation expérimentale 

du modèle statique des échangeurs sera réalisée en s’appuyant sur des données expérimentales. Le 

passage à une modélisation d’un cycle complet de réfrigération se basant sur la charge de réfrigérant sera 

aussi expliqué dans le chapitre 2. 

Ensuite, le chapitre 3 proposera un banc d’essai ayant pour but la validation du modèle physique. Les tests 

réalisés auront pour but de simuler une fuite et d’observer l’impact de la charge sur les paramètres de 

fonctionnement du système. Deux configurations seront étudiées : un système contenant un réservoir 

liquide, et un système ne contenant pas ce dernier.  

Enfin, le chapitre 4 proposera la méthodologie de développement du système expert et testera la fiabilité 

de ce dernier pour pouvoir prédire la présence d’une fuite, et potentiellement d’autres défauts dans le 

système de refroidissement. 
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Chapitre 2  
 

 

Dans le chapitre 1, nous avons expliqué l’intérêt d’employer des systèmes de détection de fuites, et les 

méthodes de détection actuellement utilisées. Une étude bibliographique a montré qu’il existe deux 

techniques de détection de fuites : directe et indirecte. Parmi les méthodes indirectes, les systèmes 

experts permettent la détection de fuites en observant des paramètres affectés par la variation de la 

charge.  Ces systèmes se sont développés avec l’évolution de l’intelligence artificielle et du « machine 

learning », présentant donc une possibilité de détecter les fuites d’une manière fiable, précise et à des 

stades précoces. Cependant, les systèmes experts ont besoin d’une grande base de données pour fiabiliser 

l’apprentissage. Cette base de données peut être obtenue soit à partir de tests expérimentaux, donc un 

apprentissage en temps réel ou « in the loop », soit à partir d’un modèle numérique de la machine. 

L’avantage de la modélisation numérique est qu’elle permettra la génération rapide de données et 

l’apprentissage sur un intervalle vaste de conditions opératoires.  

Ces systèmes experts peuvent aussi détecter d’autres défauts. En effet, les problèmes d’encrassement aux 

échangeurs, l’échec des ventilateurs, etc., sont des erreurs qui affectent aussi les paramètres du système. 

Une étude bibliographique sur les systèmes experts de détection et diagnostique de défauts, aussi connus 

sous le nom « systèmes de FDD », a montré que la majorité des études ont été basées sur l’apprentissage 

réel et non pas sur la modélisation numérique. Parmi les études rares qui ont été basées sur un modèle 

physique simplifié, aucune n’a pris en compte la détection de fuites. En effet, modéliser l’effet de la charge 

sur les paramètres du système de refroidissement est un problème complexe à aborder, dû à la nécessité 

de développer un modèle numérique basé sur la charge de réfrigérant.  

Mais des grands intérêts sont présents si un tel modèle est utilisé : 

- Il permettra d’éliminer les contraintes sur les conditions opératoires présentes dans 

l’apprentissage « in the loop ». 

- Il permettra de détecter le degré de la fuite, donc d’approximer la quantité de la charge de 

réfrigérant qui a fui, ce qui n’est pas possible avec l’apprentissage « in the loop ». 

- Il générera une base de données beaucoup plus rapidement que l’apprentissage en temps réel. 

- Il permettra aussi de détecter d’autres défauts dans le système de refroidissement.  

Cependant, l’apprentissage en temps réel présente aussi un avantage : les données apprises sont les 

données réelles de fonctionnement et non pas des données approximées par un modèle numérique. Donc, 

le modèle numérique n’aura pas pour rôle de remplacer le système d’apprentissage en temps réel, mais 

de créer un jumeau numérique (digital twin), qui permettra d’accélérer l’apprentissage et de le rendre plus 

fiable. 

L’apprentissage « in the loop » étant très développé dans la littérature, notre intérêt sera dirigé vers la 

modélisation physique de la machine, basé sur la charge de réfrigérant. En premier temps, les stratégies 

de modélisation des échangeurs de chaleur seront présentées. Se basant sur ces dernières, une méthode 

de modélisation convenable à notre étude sera choisie. Ensuite, une étude bibliographique sur les 
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différentes corrélations nécessaires pour la modélisation sera présentée, ce qui nous permettra de choisir 

les corrélations les plus adaptées à notre modèle. Aussi, la stratégie de résolution du système global basée 

sur la charge de réfrigérant sera expliquée. Enfin, la validation des différents modèles développés sera 

réalisée en s’appuyant sur des tests expérimentaux.  

 

2.1 Stratégies de modélisation 
 

Dans cette section, nous allons expliquer quatre méthodes de modélisation d’échangeurs de chaleur : 

a) LMTD  

b) ε-NUT 

c) Frontières variables (Moving boundary) 

d) Volumes finis  

Ensuite, nous allons choisir la méthode convenable à notre étude, basée sur l’estimation de la charge de 

réfrigérant, pour être utilisée dans la modélisation numérique. Un tableau présentant les avantages et les 

inconvénients de chaque méthode de modélisation est présenté à la fin de cette section. 

a) LMTD 

La LMTD (Logarithmic Mean Temperature Difference) est une méthode de dimensionnement 

d’échangeurs de chaleur. Elle permet d’estimer la surface nécessaire pour assurer un échange de chaleur 

défini. Nous supposons qu'un échangeur de chaleur générique a deux extrémités (que nous appelons "A" 

et "B") par lesquels les flux chauds et froids entrent ou sortent de part et d'autre ; la LMTD est définie, si 

les fluides peuvent être supposés ayant un Cp constant, par la moyenne logarithmique comme suit : 

𝐿𝑀𝑇𝐷 =
𝛥𝑇𝐴 − 𝛥𝑇𝐵

𝑙𝑛𝛥𝑇𝐴 − 𝑙𝑛𝛥𝑇𝐵
    (1) 

Où ΔTA est la différence de température entre les deux flux à l'extrémité A, et ΔTB est la différence de 

température entre les deux flux à l'extrémité B.  

La puissance thermique échangée dans un échangeur de chaleur est définie comme suit : 

𝑄 = 𝐻 ∗ 𝐴 ∗ 𝐿𝑀𝑇𝐷    (2) 

Où Q est la puissance thermique échangée (en watts), H le coefficient de transfert de chaleur global (en 

watts par kelvin par mètre carré) et A la surface d'échange.  

Cette méthode est valable pour un écoulement à co-courant (écoulements parallèles des fluides et dans 

la même direction), et pour un écoulement à contre-courant (écoulements parallèles des fluides mais dans 

des directions inverses). 
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Figure 2.1 : Configurations co-courant et contre-courant [50] 

Dans le cas d’un écoulement croisé (écoulements perpendiculaires entre les deux fluides), une relation 

similaire entre la puissance échangée et la LMTD existe, mais un facteur de correction doit être utilisé. Un 

facteur de correction est également nécessaire pour d'autres géométries plus complexes, telles qu'un 

échangeur à calandre avec des chicanes. 

La méthode LMTD peut être donc résumée par les étapes suivantes : 

 

Figure 2.2 : Etapes à suivre pour appliquer la méthode LMTD 

Cette méthode permet donc essentiellement de déterminer la surface d’échange mais elle présente 

certaines limitations générales et relatives à notre étude : 

 Le coefficient d’échange est considéré constant. 

 Les capacités thermiques massiques des fluides (Cp) sont considérées constantes durant tout 

l’échange, ce qui n’est pas cohérent avec les échanges diphasiques. 

 Cette méthode est applicable généralement pour des cas d’échanges monophasique. Elle peut 

être appliquée à des échanges diphasiques mais la méthode devient plus complexe (nécessité de 

diviser l’échangeur en plusieurs parties). 

Déterminer la 
LMTD à partir 

des 
températures 

entrée et sortie

Calculer le 
coefficient 
d'échange 

global 

Calculer la 
puissance 

échangée à 
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thermique

Calculer le 
facteur 

correctif F

Rechercher la 
surface d'échange

𝐴 =
𝑄

𝐹 ∗ 𝐻 ∗ 𝐿𝑀𝑇𝐷
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 Cette méthode ne permettra pas d’estimer la charge de réfrigérant dans l’échangeur, car c’est une 

méthode globale qui ne prend pas en compte l’évolution des propriétés thermodynamiques dans 

l’échangeur (on prend en compte juste les températures d’entrée et de sortie). 

 Si le but est d’estimer la puissance échangée ayant la surface de l’échangeur, le calcul utilisant la 

LMTD devient très compliqué. Cette méthode sera donc remplacée par la méthode ε-NUT. 

 

b) ε-NUT 

Dans cette méthode, ε représente l’efficacité de l’échangeur. Pour pouvoir estimer ε, il faut pouvoir 

comparer la puissance de l’échangeur à celle d’un échangeur idéal tel que : 

𝜀 =
𝑄

𝑄𝑚𝑎𝑥
 

Dans un échangeur idéal, le fluide froid que l’on chauffe doit atteindre en sortie la température la plus 

haute possible qui est celle d’entrée du fluide chaud. Dans le cas d’un fluide chaud que l’on refroidit, il doit 

atteindre en sortie la température la plus basse possible donc celle d’entrée du fluide froid. L’échangeur 

capable de réaliser ce type d’échange idéal est un échangeur contre-courant de longueur infinie.  

Le fluide qui va atteindre en sortie la température d’entrée de l’autre fluide est celui ayant la capacité 

calorifique la plus petite Cmin. Deux cas possibles sont présents (dans ce qui suit, l’indice fr indique le fluide 

froid et l’indice ch le fluide chaud, l’indice e indique l’entrée et l’indice s la sortie) : 

 Si Cmin = Cfr, on aura Tfr,s=Tch,e et donc le flux échangé s’écrira : 

𝑄𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑓𝑟 ∗ (𝑇𝑐ℎ,𝑒 − 𝑇𝑓𝑟,𝑒)    (3) 

 Si Cmin = Cch, on aura Tch,s=Tf,e et donc le flux échangé s’écrira : 

𝑄𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑐ℎ ∗ (𝑇𝑐ℎ,𝑒 − 𝑇𝑓𝑟,𝑒)    (4) 

 

On constate que dans les deux cas, le flux échangé est exprimé par la même formule.  

D’autre part, le nombre NUT est un nombre adimensionnel défini par : 

𝑁𝑈𝑇 =
𝐻 ∗ 𝐴

𝐶𝑚𝑖𝑛
    (5) 

Où H est le coefficient de transfert de chaleur global (en watts par kelvin par mètre carré) et A la surface 

d'échange. Cette relation montre que plus le nombre NUT est élevé, plus la performance de l’échangeur 

est meilleure. Une relation existe entre le nombre NUT et l’efficacité de l’échangeur ε. Cette relation 

dépend du type d’écoulement et du type d’échangeur. 

Pour un échangeur co-courant : 

𝜀 =
1 − 𝑒(−𝑁𝑈𝑇∗(1+𝐶𝑟))

1 + 𝐶𝑟
    (6) 

Pour un échangeur contre-courant : 



34 
 

𝜀 =
1 − 𝑒(−𝑁𝑈𝑇∗(1−𝐶𝑟))

1 − 𝐶𝑟𝑒(−𝑁𝑈𝑇∗(1−𝐶𝑟))
    (7) 

Avec Cr le rapport des capacités calorifiques : 

𝐶𝑟 =  
𝐶𝑚𝑖𝑛

𝐶𝑚𝑎𝑥
    (8) 

Pour un échange avec changement de phase, Cmax est considérée infinie, donc Cr tend vers 0, d’où : 

𝜀 = 1 − 𝑒−𝑁𝑈𝑇     (9) 

La méthode ε-NUT présente un avantage de pouvoir calculer la puissance échangée en ayant juste les 

températures d’entrée et la géométrie de l’échangeur. Mais elle présente aussi des inconvénients globaux 

et relatifs à notre étude : 

 Le coefficient d’échange est considéré constant. 

 Les capacités thermiques massiques des fluides (Cp) sont considérées constantes durant tout 

l’échange, ce qui n’est pas cohérent avec les échanges diphasiques. 

 Cette méthode ne permettra pas d’estimer la charge de réfrigérant dans l’échangeur, car c’est une 

méthode globale qui ne prend pas en compte l’évolution des propriétés thermodynamiques dans 

l’échangeur (on prend en compte juste les températures d’entrée et de sortie). 

Il est important de noter que dans le cas d’un échangeur où circulent des fluides dont les propriétés et le 

coefficient de transfert de chaleur varient continument de façon importante, les méthodes LMTD et ε-NUT 

ne peuvent plus s’appliquer. Il faut noter aussi que ces deux méthodes ne peuvent pas être appliquées 

pour étudier un comportement dynamique. Dans le cadre de notre étude, nous étudions des échangeurs 

de chaleur avec changement de phase (condenseurs et évaporateurs), dans lesquelles l’échange ne se 

réalise pas à propriétés et coefficient de transfert de chaleur constants. Aussi, les pertes de pression sont 

un aspect important de notre étude, et elles ne peuvent pas être calculées en utilisant les méthodes 

précédentes car le fluide de travail passe dans une région diphasique. Les méthodes numériques à limites 

mobiles ou à volumes finis doivent s’appliquer.  

c) Frontières variables 

La méthode des frontières variables est généralement utilisée pour la modélisation dynamique. Elle est 

caractérisée par des frontières de phase qui se déplacent avec le temps au sein de l'échangeur de chaleur.  

La méthode à frontières variables consiste à diviser l'échangeur de chaleur en volumes de contrôle 

variables qui englobent chaque région de phase existante dans l'échangeur de chaleur. Les phases 

généralement sont la phase surchauffée, sous-refroidie, et diphasique. Les enthalpies moyennes dans 

chaque région de phase sont évaluées en formulant des hypothèses de profil pour l'état du réfrigérant. La 

méthode ε-NUT dans les régions monophasiques donne un profil de température exponentiel, et 

l'hypothèse d'un flux thermique uniforme dans les régions diphasiques donne un profil de titre de vapeur 

linéaire. Toutes les autres propriétés du réfrigérant, y compris la densité, sont calculées en utilisant la 

pression et l'enthalpie moyenne.  

Le condenseur et l'évaporateur d'un système de refroidissement fonctionnent avec des distributions de 

phases différentes ; le condenseur a généralement une zone de vapeur surchauffée à l'entrée suivie d'une 
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région de condensation diphasique et d'une région sous-refroidie à la sortie, tandis que l'évaporateur a 

généralement une région diphasique à l'entrée et une région surchauffée à la sortie. Ainsi, le condenseur 

comporte une limite de vapeur saturée et une limite de liquide saturé, tandis que l'évaporateur ne 

comporte que la limite de vapeur saturée. Ces différences rendent nécessaire la personnalisation du 

déploiement de la méthode des frontières variables selon le type d'échangeur de chaleur (évaporateur ou 

condenseur), contrairement à l'approche des volumes finis où il est possible de développer un modèle 

générique adaptable à l'un ou l'autre.  

Cette méthode peut être aussi utilisée dans un état de fonctionnement statique (steady-state). Cependant, 

elle ne permettra pas d’estimer la charge de réfrigérant correctement dans l’échangeur, car elle suppose 

que le titre de vapeur évolue d’une manière linéaire dans la région diphasique. Ce titre de vapeur est 

corrélé au taux de vide qui est le paramètre principal dans l’estimation de la charge dans les régions 

diphasiques. Pour pouvoir estimer l’évolution du titre de vapeur correctement, une discrétisation de 

l’échangeur doit être employée.  

d) Volumes finis (Pseudo-3D) 

La méthode des volumes finis consiste à diviser le volume total de l'échangeur de chaleur en N volumes 

de contrôle égaux le long de la longueur de l’échangeur.  

Les équations de conservation de masse et d’énergie deviennent les suivantes pour une maille k (l’indice 

r représente le réfrigérant): 

Conservation de masse côté réfrigérant : 𝑎𝑘
𝑑𝑃

𝑑𝑡
+ 𝑏𝑘

𝑑ℎ𝑘

𝑑𝑡
= �̇�𝑟,𝑘−1 − �̇�𝑟,𝑘    (10) 

Conservation d’énergie côté réfrigérant : 𝑐𝑘
𝑑𝑃

𝑑𝑡
+ 𝑑𝑘

𝑑ℎ𝑘

𝑑𝑡
= �̇�𝑟,𝑘−1ℎ𝑘−1 − �̇�𝑟,𝑘ℎ𝑘 − �̇�𝑟,𝑘    (11) 

𝑎𝑘 = 𝑉𝑘(
𝜕𝜌𝑟,𝑘

𝜕𝑃
)ℎ𝑘

    (12) ;  

𝑏𝑘 = 𝑉𝑘(
𝜕𝜌𝑟,𝑘

𝜕ℎ𝑘
)𝑃    (13); 

𝑐𝑘 = 𝑉𝑘 [ℎ𝑘 (
𝜕𝜌𝑟,𝑘

𝜕𝑃
)

ℎ𝑘

− 1]    (14) ; 

 𝑑𝑘 = 𝑉𝑘[ℎ𝑘(
𝜕𝜌𝑟,𝑘

𝜕ℎ𝑘
)𝑃 + 𝜌𝑟,𝑘]     (15); 

Ces équations ont été développées par Rossi et Braun [51]. 

Cette méthode permettra de suivre l’évolution des paramètres thermodynamiques dans chaque maille de 

l’échangeur. Elle permettra donc d’obtenir le profil correct de l’évolution du titre de vapeur, de calculer la 

charge de réfrigérant répartie dans l’échangeur, et d’estimer les pertes de charge entre l’entrée et la sortie 

de ce dernier. 

La méthode des volumes finis peut être utilisée pour une modélisation statique en considérant que les 

paramètres thermodynamiques ne varient pas avec le temps. Parmi les méthodes précédemment 

expliquées, cette méthode est la seule à pouvoir estimer correctement la charge de réfrigérant dans 

l’échangeur, et donc le degré de la fuite. La méthode des volumes finis sera donc utilisée comme base de 
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modélisation pour notre modèle physique des échangeurs de chaleur. Il faut noter que cette méthode 

peut présenter un temps de simulation long relativement aux autres méthodes. 

Méthode Avantages Inconvénients 

LMTD 
-Dimensionnement global de 

l’échangeur. 
-Résolution rapide du modèle. 

-Incompatible avec les systèmes 
ayant un fluide à propriétés 

variables. 
-Incompatible avec les échanges 
ayant un coefficient de transfert 

global variable. 
-Ne permet pas l’estimation de 

la charge. 
-Difficulté d’estimer la 

puissance à partir de la surface 
d’échange. 

-Ne permet pas une 
modélisation dynamique. 

ε-NUT 

-Estimation de la puissance échangée 
à partir des températures d’entrée et 

de la géométrie de l’échangeur de 
chaleur. 

-Résolution rapide du modèle. 

-Incompatible avec les systèmes 
ayant un fluide à propriétés 

variables. 
-Incompatible avec les échanges 
ayant un coefficient de transfert 

global variable. 
-Ne permet pas l’estimation de 

la charge. 
-Ne permet pas une 

modélisation dynamique. 

Frontières variables 

-Possibilité de réaliser une 
modélisation dynamique. 

-Estimation de la surface d’échange 
nécessaire pour chaque phase 
(surchauffée, sous-refroidie et 

diphasique). 

-Hypothèse sur l’évolution du 
titre de vapeur, donc 

l’estimation de la charge est 
incorrecte. 

-Nécessité de créer un modèle 
différent selon le type de 

l’échangeur (condenseur ou 
évaporateur). 

Volumes finis 

-Possibilité d’estimer la charge de 
réfrigérant dans l’échangeur. 

-Possibilité de réaliser une 
modélisation dynamique. 

-Possibilité de déterminer les pertes 
de charge. 

-Suivi de l’évolution des propriétés 
thermodynamiques du fluide tout au 

long de l’échangeur. 

- Temps de simulation long par 
rapport aux autres méthodes. 

Tableau 2.1 : Avantages et inconvénients des stratégies de modélisation d’échangeurs de chaleur 
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2.2 Modélisation des composants du système de refroidissement 
 

Un système de refroidissement classique est composé d’un compresseur, un condenseur, une vanne de 

détente, et un évaporateur. Certains systèmes contiennent aussi un réservoir liquide. Ces composants 

feront l’objet principal de notre modélisation. Comme nous avons choisi de modéliser les échangeurs en 

utilisant la méthode des volumes finis, ils peuvent être utilisés en tant qu’évaporateurs ou condenseurs. 

 

2.2.1 Les échangeurs de chaleur 
 

La méthode des volumes finis a été choisie pour la modélisation des échangeurs des chaleurs.  

 

 

Figure 2.3 : Discrétisation d’un canal de l’échangeur côté fluide de travail 

Comme le montre la figure 2.3, la méthode de volumes finis nous permettra de suivre l’évolution des 

paramètres thermodynamiques dans l’échangeur de chaleur.  

La modélisation sera faite en statique. En effet, nous allons nous focaliser dans cette thèse sur les systèmes 

qui stabilisent rapidement, ou qui présentent des dynamiques très lentes. Ce choix est aussi dû au fait que 

dans les secteurs de l’industrie, du froid commercial et de la climatisation, les systèmes fonctionnent dans 

des régimes stabilisés qui évoluent lentement en fonction des conditions du procédé et de l’ambiance. Les 

seules transitoires rapides sont au démarrage du système. Cependant, en simulant des fuites 

expérimentalement et en attendant la stabilisation du système, nous pouvons valider si notre modèle 

statique peut prédire l’effet de la charge sur les paramètres thermodynamiques correctement. Nous 

pourrions aussi étudier l’effet du changement des conditions opératoires après stabilisation du système. 

Notre modèle ne pourra donc pas être utilisé sur des systèmes de refroidissement qui subissent de la 

dynamique rapide en continue sans stabilisation (réfrigération domestique, climatisation automobile, 

petit système en on/off…). Cependant, le modèle de base de la méthode des volumes finis étant un modèle 
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dynamique, notre modèle pourra éventuellement être adapté aux systèmes de refroidissement 

dynamiques. 

En considérant un système statique, où les paramètres thermodynamiques ne varient pas avec le temps, 

les équations de conservation de masse (10) et de conservation d’énergie (11) côté fluide de travail 

deviennent respectivement :  

�̇�𝑟,𝑘−1 − �̇�𝑟,𝑘 = 0    (16) 

�̇�𝑟,𝑘−1ℎ𝑘−1 − �̇�𝑟,𝑘ℎ𝑘 − �̇�𝑟,𝑘 = 0    (17) 

L’équation de conservation d’énergie côté fluide caloporteur (l’indice c représente le caloporteur) : 

�̇�𝑐,𝑘 + �̇�𝑐,𝑘𝐶𝑝𝑐,𝑘
[𝑇𝑐,𝑘+1 − 𝑇𝑐,𝑘] = 0    (18) 

L’équation de conservation d’énergie à la paroi : 

�̇�𝑐,𝑘 = �̇�𝑟,𝑘     (19) 

Les équations (16) à (19) peuvent être résumées par deux équations à trois inconnues. L’équation 

nécessaire pour résoudre le système est celle du transfert de chaleur entre les deux fluides. Cette équation 

est représentée par trois équations : la convection côté fluide de travail, la conduction à la paroi, et la 

convection côté fluide caloporteur.  

Equation du flux par convection côté fluide de travail (l’indice w représente la paroi) : 

�̇�𝑟,𝑘 = 𝐻𝑟,𝑘 ∗ 𝐴𝑟,𝑘 ∗ (𝑇𝑟,𝑘 − 𝑇𝑤,𝑘)   (20) 

Equation du flux par convection côté caloporteur (l’indice w représente la paroi) : 

�̇�𝑐,𝑘 = 𝜂 ∗ 𝐻𝑐,𝑘 ∗ 𝐴𝑐,𝑘 ∗ (𝑇𝑐,𝑘 − 𝑇𝑤,𝑘)   (21) 

La conduction peut être négligée comme la paroi est souvent assez mince (donc la différence entre la 

température à la paroi intérieure du tube et celle à la paroi extérieure du tube est négligeable), mais elle 

est incluse dans notre modèle pour être plus cohérent. 

Les équations (16) à (21) forment notre système d’équations nécessaire pour résoudre le bilan énergétique 

de l’échangeur de chaleur.  

Cependant, ce système n’est pas assez simple à résoudre. Pour mieux comprendre les étapes de résolution 

du système, il faut expliquer les paramètres d’entrée et les inconnues dans les équations. 

Les paramètres d’entrée côté fluide de travail :  

 Le débit masse �̇�𝑟,1, où 1 représente la première maille. 

 L’enthalpie d’entrée ℎ𝑟,1. 

 La pression de sortie 𝑃𝑟,𝑛 où n représente la dernière maille. 

Les paramètres d’entrée côté fluide caloporteur :  

 Le débit masse �̇�𝑐,1, où 1 représente la première maille. 

 La température d’entrée 𝑇𝑐,1. 



39 
 

 La pression de sortie 𝑃𝑐,𝑛 où n représente la dernière maille. 

La surface d’échange A est un paramètre d’entrée. En effet, l’utilisateur introduit la géométrie détaillée de 

l’échangeur. Cette géométrie inclut le type d’échangeur, le circuitage, le maillage, les diamètres intérieur 

et extérieur du tube, la longueur de l’échangeur, la géométrie des ailettes, etc. Plus de détails sur la 

géométrie seront présentés plus tard.  

Les inconnues dans les équations sont : 

 La puissance échangée �̇�𝑐,𝑘 = �̇�𝑟,𝑘. 

 L’enthalpie de sortie côté fluide de travail dans chaque maille. 

 La température de sortie côté caloporteur dans chaque maille. 

Le coefficient de transfert de chaleur H côté caloporteur et côté fluide est une inconnue, mais il est calculé 

à partir de corrélations qui utilisent les paramètres d’entrée du modèle. Ces corrélations sont reliées au 

type d’échangeur, à la vitesse d’écoulement, au nombre de Reynolds, etc. Elles seront détaillées 

extensivement dans ce chapitre.  

En cas d’un échangeur avec ailettes, le rendement η de ces dernières est calculé à partir de corrélations 

en fonction du type et de la géométrie de l’échangeur. 

Pour pouvoir calculer les bons paramètres thermodynamiques, les pertes de pression doivent être prises 

en compte notamment du côté du fluide de travail. Ces pertes sont calculées à partir de corrélations reliées 

au type d’échangeur, à sa géométrie, etc. Ces corrélations seront aussi détaillées dans ce chapitre. 

Nécessaire à l’estimation de la charge et au calcul des pertes de pression, le taux de vide est un paramètre 

nécessaire aussi qui doit être intégré dans le modèle du côté du fluide de travail. Plusieurs corrélations 

existent pour l’estimation du taux de vide et elles seront détaillées dans ce chapitre. 

 

a. Le taux de vide 
 

La masse totale du fluide dans un échangeur est la somme de la masse de la phase liquide et la masse de 

la phase vapeur : 

𝑚𝑡𝑜𝑡 = 𝑚𝑔 + 𝑚𝑙 = 𝑉𝑔 ∗ 𝜌𝑔 + 𝑉𝑙 ∗ 𝜌𝑙     (22) 

Les densités de la phase vapeur et de la phase liquide sont calculées à partir des autres paramètres 

thermodynamiques. 

Le volume total est facilement calculé à partir des paramètres géométriques de l’échangeur, mais les 

volumes de la phase liquide et de la phase vapeur ne peuvent pas être déterminés. Une nouvelle variable 

géométrique est donc introduite et qui représente le rapport entre le volume de la phase vapeur et le 

volume total. Cette variable est le taux de vide α : 

𝑉𝑔 = 𝛼 ∗ 𝑉𝑡𝑜𝑡    (23) 

𝑉𝑙 = (1 − 𝛼) ∗ 𝑉𝑡𝑜𝑡    (24) 
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Si des corrélations rendent possible l’estimation du taux de vide, cela nous permettra de calculer la masse 

du fluide diphasique dans l’échangeur. 

Le taux de vide d’un volume diphasique est défini donc comme le volume occupé par la vapeur par rapport 

au volume du canal d’écoulement. Le taux de vide ne doit pas être confondu avec le titre de vapeur 

homogène x, qui est une propriété thermodynamique basée sur la masse, définie comme le rapport entre 

la masse de la phase vapeur et la masse totale du fluide diphasique. Du fait que le titre de vapeur, suppose 

un écoulement homogène, c’est-à-dire un écoulement dans lequel les phases liquide et vapeur se 

déplacent à la même vitesse, il n’est pas utile pour déterminer les conditions géométriques d’écoulement, 

car il ignore les effets du régime d’écoulement et de la viscosité des phases. 

La bonne estimation du taux de vide est importante dans la conception des échangeurs de chaleur pour 

un certain nombre de raisons, la plus évidente étant la prédiction de la charge. Le fait de pouvoir prédire 

avec précision le taux de vide pendant le processus de conception réduit le temps nécessaire à 

l’optimisation de la charge pour les prototypes des échangeurs. De plus, d’un point de vue 

environnemental, en prévoyant plus précisément la quantité de réfrigérant requise pour faire fonctionner 

un système de compression de vapeur dans une certaine plage de conditions, le volume de la bouteille 

peut être minimisé.  

En plus de la prédiction de la charge, le taux de vide a des implications sur les pertes de pression. Étant 

donné que le taux de vide est nécessaire pour déterminer la vitesse des phases du réfrigérant à partir du 

titre de vapeur, un grand nombre de corrélations de perte de pression en diphasique, l’utilisent comme 

variable. Ainsi, même si la méthodologie derrière une corrélation particulière est valable, l’utilisation d’une 

corrélation de taux de vide incompatible avec le modèle peut conduire à des résultats incorrects. 

Le taux de vide dépend essentiellement du régime d’écoulement. La figure 2.4 montre l’évolution du 

régime d’écoulement le long d’un tube durant le processus d’évaporation : 

Plusieurs corrélations ont été développées afin de pouvoir calculer le taux de vide. Ces corrélations sont 

divisées en cinq catégories : 

i. Corrélation homogène.  

ii. Corrélations Slip Ratio. 

 
Figure 2.4 : L’évolution du régime d’écoulement durant l’évaporation [52] 
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iii. Corrélations basées sur Lockhart-Martinelli. 

iv. Corrélations 𝑓(𝛼ℎ). 

v. Divers. 

 

i. Corrélation homogène 

Cette corrélation est la plus simple. Elle considère que les vitesses de la phase gazeuse et la phase liquide 

sont identiques. La corrélation obtenue peut être dérivée directement de la formule du titre de vapeur : 

𝑥 =
𝑚𝑔

𝑚𝑡𝑜𝑡
=

𝜌𝑔 𝑉𝑔

𝜌𝑙  𝑉𝑙  +  𝜌𝑔 𝑉𝑔
    (25) 

 

1 − 𝑥 =
𝜌𝑙 𝑉𝑙

𝜌𝑙  𝑉𝑙  +  𝜌𝑔 𝑉𝑔
    (26) 

 

1 − 𝑥

𝑥
=  

𝜌𝑙 𝑉𝑙
𝜌𝑙  𝑉𝑙 +  𝜌𝑔 𝑉𝑔

𝜌𝑔 𝑉𝑔

𝜌𝑙  𝑉𝑙 +  𝜌𝑔 𝑉𝑔

=  
𝜌𝑙 𝑉𝑙

𝜌𝑔 𝑉𝑔
    (27) 

 

1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
) = 1 +

𝜌𝑙 𝑉𝑙

𝜌𝑔 𝑉𝑔
(

𝜌𝑔

𝜌𝑙
) = 1 +

𝑉𝑙

𝑉𝑔
=  

𝑉𝑔 + 𝑉𝑙

𝑉𝑔
    (28) 

 

𝛼ℎ =  
𝑉𝑔

𝑉𝑔 + 𝑉𝑙
=  

1

1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

    (29) 

 

La figure 2.5 représente l’évolution du fluide durant la condensation en cas homogène : 

 

Figure 2.5 : L’évolution du fluide durant la condensation en cas homogène 
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ii. Corrélations Slip Ratio  

Le taux de glissement (ou le Slip ratio) représente le rapport entre la vitesse de la phase vapeur et la vitesse 

de la phase liquide. 

𝑆 =
𝑉𝑔

𝑉𝑙
    (30) 

Les corrélations de taux de glissement supposent que les phases vapeur et liquide circulent avec des 

vitesses différentes et que le taux de vide peut être exprimé comme suit : 

𝛼 =  
𝑉𝑔

𝑉𝑔 + 𝑉𝑙
=  

1

1 + (
1 − 𝑥

𝑥 ) (
𝜌𝑔

𝜌𝑙
) 𝑆

    (31) 

Pour la corrélation homogène, S=1. 

La différence entre les corrélations Slip Ratio et la corrélation homogène est le résultat des viscosités 

différentes aux interfaces liquide/vapeur, et des régimes d’écoulement. Le calcul du taux de vide en 

utilisant le concept du Slip Ratio est aussi important pour l’estimation des pertes de pression qui 

dépendent évidemment des vitesses des phases vapeur et liquide. Donc une estimation plus précise du 

taux de vide aboutit à une meilleure estimation des pertes de pression.  

Les corrélations de Slip Ratio prennent l’hypothèse qu’il y a une masse accumulée dans chaque maille (car 

le gaz circule plus vite que le liquide), donc la masse totale du fluide sera plus grande que dans le cas 

homogène. La figure 2.6 représente l’évolution du fluide durant la condensation en cas d’un Slip Ratio 

différent de 1 : 

 

Figure 2.6 : L’évolution du fluide durant la condensation en cas de Slip Ratio différent de 1 

Plusieurs corrélations ont été développées pour le calcul du taux de glissement et par conséquent du taux 

de vide. On cite les corrélations les plus utilisées dans la littérature dans le tableau 2.2 : 

 

Corrélation Equation Remarques 

 
Thom [53] 

𝛼 = (1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

0.89

(
𝜇𝑙

𝜇𝑔
)

0.18

)−1    (32) 

𝑆 = (
𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

−0.11

(
𝜇𝑙

𝜇𝑔
)

0.18

    (33) 
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Zivi  [54] 

𝛼 = (1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

2/3

)−1    (34) 

 

𝑆 = (
𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

−1/3

    (35) 

 

 

Smith [55] 

𝛼 = [1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
) (𝐾

+ (1 − 𝐾)√
(

𝜌𝑙
𝜌𝑔

) + 𝐾 (
1 − 𝑥

𝑥
)

1 + 𝐾 (
1 − 𝑥

𝑥
)

)]−1    (36) 

𝑆 =  𝐾 + (1 − 𝐾)√
(

𝜌𝑙
𝜌𝑔

) + 𝐾 (
1 − 𝑥

𝑥 )

1 + 𝐾 (
1 − 𝑥

𝑥
)

    (37) 

 

Prédit bien pour 
un ratio 

d’entraînement 
K=0.4 

Chisholm [56] 

𝛼 = [1 + (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
) √1 − 𝑥(1 −

𝜌𝑙

𝜌𝑔
)]−1    (38) 

𝑆 = √1 − 𝑥(1 −
𝜌𝑙

𝜌𝑔
)     (39) 

 

Développée pour 
un écoulement 

annulaire 

Tableau 2.2 : Corrélations basées sur le Slip Ratio 

iii. Corrélations basées sur Lockhart-Martinelli 

Ces corrélations se basent sur l’emploi du paramètre Xtt dérivé par Lockhart et Martinelli. Il est représenté 

par : 

𝑋𝑡𝑡 = (
1 − 𝑥

𝑥
)

0.9

(
𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

0.5

(
𝜇𝑙

𝜇𝑔
)

0.1

    (40)  

 

Ce paramètre rentre dans certaines corrélations qui calculent les coefficients de transfert de chaleur et les 

pertes de pression, et possède une relation avec le taux de vide. Il prend en compte les conditions 

d’écoulement qui rendent le flux non homogène notamment les dissipations par frottement. 

On cite les corrélations basées sur le paramètre Xtt les plus utilisées dans la littérature dans la tableau 2.3: 

Corrélation Equation Remarques 
 

Lockhart-
Martinelli [57] 

 

𝛼 = (1 + 0.28𝑋𝑡𝑡
0.71)−1    (41) 

 

Basée sur 
l’étude d’un flux 
air-eau dans des 
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tubes de 
diamètre 
hydraulique 
entre 6.6 mm et 
33.2 mm 

 
 

Tandon et al. [58] 

𝛼 = 1 − 1.928𝑅𝑒𝑙
−0.315(𝐹(𝑋𝑡𝑡))−1 +

0.9293𝑅𝑒𝑙
−0.63(𝐹(𝑋𝑡𝑡))

−2
    (42)     

   50 < 𝑅𝑒𝑙 < 1125 
 

𝛼 =  1 −  0.38𝑅𝑒𝑙
−0.088(𝐹(𝑋𝑡𝑡))−1

+ 0.0361𝑅𝑒𝑙
−0.176(𝐹(𝑋𝑡𝑡))−2 

      𝑅𝑒𝑙 > 1125    (43)     
 

𝐹(𝑋𝑡𝑡) = 0.15(𝑋𝑡𝑡
−1

 
+  2.85𝑋𝑡𝑡

−0.467)    (44) 
 

 
Développée 

pour un 
écoulement 

annulaire 

 
Yashar et al. [59] 

𝛼 = (1 +
1

𝐹𝑡
+ 𝑋𝑡𝑡)−0.321    (45) 

 

𝐹𝑡 = (
𝐺𝑡𝑝

2𝑥3

(1 − 𝑥)𝜌𝑔
2𝑔𝐷ℎ

)0.5    (46) 

 

Développée 
pour un 

écoulement 
annulaire et 

séparé 

Tableau 2.3 : Corrélations basées sur Lockhart-Martinelli 

iv. Corrélations 𝒇(𝜶𝒉) 

Ces corrélations sont obtenues à partir d’essais expérimentaux qui montrent des taux de vide différents 

de ceux obtenus par la corrélation homogène, donc ces derniers proposent une fonction 𝑓(𝛼ℎ) qui corrige 

le modèle homogène. 𝛼ℎ représente le taux de vide obtenu par la corrélation homogène. 

On cite certaines corrélations dans le tableau 2.4 : 

Corrélation Equation Remarques 

Armand [60] 𝛼 =  0.833𝛼ℎ    (47)  

Massena [61] 

 

            𝛼 =  0.833𝛼ℎ                                      𝛼ℎ  <  0.9    (48)     

𝛼 =  (0.833 +  (1 −  0.833)𝑥)𝛼ℎ       𝛼ℎ  ≥  0.9    (49) 

 

Chisolm [62] 𝛼 =
𝛼ℎ

𝛼ℎ + (1 − 𝛼ℎ)0.5
    (50)  

Tableau 2.4 : Corrélations 𝒇(𝜶𝒉) 

v. Corrélations diverses 

Ces corrélations n'appartiennent pas aux quatre autres catégories. Elles ont été déduites à partir de 

résultats expérimentaux. 

Corrélation Equation Remarques 
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Barcozy [63] 

 

𝛼 = (1 + (
1 − 𝑥

𝑥
)

0.74

(
𝜌𝑔

𝜌𝑙
)

0.65

(
𝜇𝑙

𝜇𝑔
)

0.13

)−1    (51) 

Basée sur un 

échange air-

eau et azote-

mercure 

Huq et Loth [64] 

 

𝛼 = 1 −
2(1 − 𝑥)2

1 − 2𝑥 + [1 + 4𝑥(1 − 𝑥) (
𝜌𝑙
𝜌𝑔

− 1)]
0.5     (52)  

Xu et al. [65] 𝛼 = [1 + (1 + 2𝐹𝑟𝑙
−0.2𝛼ℎ

3.5) (
1 − 𝑥

𝑥
) (

𝜌𝑔

𝜌𝑙
)]−1    (53)  

Tableau 2.5 : Corrélations diverses 

Après avoir réalisé une étude bibliographique sur les corrélations du taux de vide, plusieurs ont été 

implémentées dans le modèle numérique de l’échangeur de chaleur. Une petite validation du modèle a 

été réalisée en comparant trois de ces corrélations (homogène, Chisolm Slip Ratio et Massena 𝑓(𝛼ℎ)) en 

cas d’évaporation et de condensation. Le but de cette validation n’est pas de déterminer quelle corrélation 

utiliser pour chaque type d’échangeur mais juste de comparer les résultats des corrélations d’une manière 

qualitative.  

 En évaporation : 

La figure 2.7 montre l’évolution du taux de vide et du titre de vapeur dans les mailles (8 mailles) durant 

l’évaporation. La figure 2.8 montre la masse totale du fluide estimée par chaque corrélation étudiée. 

 

Figure 2.7 : L’évolution du taux de vide et du titre de vapeur dans les mailles durant l’évaporation 
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Figure 2.8 : La masse totale du fluide dans l’échangeur estimée durant l’évaporation 

La figure 2.7 montre un taux de vide d’environ 0.8 pour un titre de vapeur d’environ 0.2. En effet, même 

si le titre de vapeur est petit (donc la masse de la vapeur est beaucoup plus petite que la masse du liquide), 

le volume du gaz peut être grand en comparaison au volume total, car la densité du gaz est beaucoup 

moins élevée que celle du liquide. De même, quand le taux vide atteint la valeur 1, cela veut dire que tout 

le volume est occupé par de la vapeur. 

De même, la corrélation homogène surestime le taux de vide par rapport aux corrélations f(αh) et Slip 

Ratio. Cela se traduit par une masse totale plus petite estimée par la corrélation homogène en 

comparaison aux autres corrélations. En effet, dans la figure 2.8, la corrélation homogène estime une 

masse totale de fluide d’environ 4,32 g en comparaison avec les corrélations f (αh) et Slip Ratio qui estiment 

une masse de 11,33 g et 10,6 g respectivement. 

 En condensation : 

La figure 2.9 montre l’évolution du taux de vide et du titre de vapeur dans les mailles (8 mailles) durant la 

condensation. La figure 2.10 montre la masse totale du fluide estimée par chaque corrélation étudiée. 
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Figure 2.9 : L’évolution du taux de vide et du titre de vapeur dans les mailles durant la condensation 

 

Figure 2.10 : La masse totale du fluide dans l’échangeur estimée durant la condensation 

La figure 2.9 montre des allures similaires pour les courbes de taux de vide obtenues à partir des trois 

corrélations. Comme dans le cas d’évaporation, la corrélation homogène surestime le taux de vide ce qui 

va aussi se traduire par une masse totale plus petite estimée par la corrélation homogène en comparaison 

avec les autres corrélations. Cela est représenté dans la figure 2.10 où la corrélation homogène estime 

une masse totale du fluide d’environ 154 g en comparaison avec les corrélations f (αh) et Slip Ratio qui 

estiment une masse de 172,8 g et 173,8 g respectivement. 

Durant la condensation, on remarque que le taux de vide dans la première maille est 1, donc le fluide est 

complétement en phase vapeur (surchauffé). Dans les mailles 6, 7, et 8, le taux de vide est 0, donc le fluide 

est complètement en phase liquide (sous-refroidi). 

On remarque aussi que pour ces deux échangeurs étudiés, présentant des géométries similaires (tubes 

ronds) et des dimensions du même ordre de grandeur, la masse du fluide estimée dans le condenseur est 

10 à 20 fois plus grande que celle estimée à l’évaporateur. En effet, au niveau du condenseur, une partie 
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non négligeable de ce dernier contient du fluide à la phase liquide ou ayant un titre de vapeur très bas, ce 

qui se traduit en une masse de fluide plus grande en comparaison avec l’évaporateur, dont la majorité est 

remplie de fluide à titre de vapeur élevé ou complètement à la phase vapeur. 

 

b. La géométrie de l’échangeur 
 

Plusieurs géométries d’échangeurs de chaleur existent dans la littérature. Les plus utilisées sont :  

 Les échangeurs à tubes ronds ailettés (Round Tube Heat Exchanger RTHX). 

 Les échangeurs à micro-canaux ailettés (Mini Channel Heat Exchanger MCHX). 

 Les échangeurs à plaques ailettés (Plate and Fins Heat Exchanger PFHX). 

 Les échangeurs à plaques (Plate Heat Exchanger PHX). 

 Les échangeurs tubes-calandres. 

Même si les configurations de ces échangeurs soient bien différentes, le principe de modélisation d’un 

canal utilisant la méthode des volumes finis reste le même. La différence est la méthode utilisée pour 

connecter les différents canaux. Dans notre modèle physique, des modèles pour des échangeurs RTHX, 

MCHX, PFHX et PHX ont été développés. Particulièrement, une difficulté a été présente en modélisant les 

RTHX et les MCHX qui ne présentent pas le même débit dans tous les canaux. Ces échangeurs ont donc 

été modélisés en Pseudo-3D. Cette modélisation permet de prendre en compte les différents rangs et les 

différentes passes de l’échangeur.  

Pour expliquer la méthode Pseudo-3D, prenons l’exemple d’un échangeur RTHX présenté dans la figure 

2.11. 

 

Figure 2.11 : Représentation générique du circuitage d’un échangeur à tubes ronds ailettés 
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Cet échangeur RTHX (réfrigérant air) est composé de deux circuits parallèles identiques sur le côté du 

fluide de travail. Ces circuits parallèles représentent les deux entrées principales du réfrigérant dans 

l’échangeur (à chaque entrée le réfrigérant possède les mêmes propriétés). L’utilisateur introduit le 

nombre des circuits parallèles (nParallel). Ensuite, dans le cas de cet échangeur, le réfrigérant se divise 

dans chaque circuit parallèle vers trois nouveaux circuits parallèles (représentés par nCircuit = 3), résultant 

en total en 6 circuits parallèles. Chacun de ces circuits est divisé en deux passes. Chaque passe représente 

un tube « allée » (symbole rond) et un tube « retour » (symbole X) côté réfrigérant. La passe peut 

comporter plusieurs rangs (deux rangs dans ce cas d’étude). Donc en total, cet échangeur est composé de 

4 passes et 6 rangs. Cette configuration discrétise le flux de l’air en quatre parties (une partie pour chaque 

passe). Dans ce cas d’étude, l’utilisateur a choisi de discrétiser les tubes côté réfrigérant en deux (nSegTube 

= 2), donc chaque « aller » et chaque « retour » sont discrétisés en deux mailles. Cela résulte en une 

discrétisation totale du flux de l’air en 8 parties (A1,1, A1,2 … A4,2). 

L’utilisateur possède aussi le choix de discrétiser chaque tube selon sa profondeur comme le montre la 

figure 2.12.  

 

Figure 2.12 : Discrétisation des ailettes  

Dans ce cas d’étude, l’utilisateur a choisi de discrétiser chaque tube (selon sa profondeur) en quatre mailles 

afin de mieux modéliser l’échange entre l’air et le réfrigérant. A noter que cette discrétisation n’affecte 

pas les propriétés du réfrigérant en profondeur ni en hauteur. Il faut noter aussi que le flux de l’air dans 

chaque matrice A1,1, A1,2 … A4,2, sera discrétisé en quatre mailles sur chaque tube, et chaque passe est 

composée de 6 rangs, ce qui rend la modélisation plus précise mais plus longue. Il est nécessaire donc de 

trouver une optimisation du nombre de mailles côté fluide de travail et côté air pour ce genre d’échangeur.   

Comme ce modèle prend en compte les plusieurs circuits parallèles, les rangs et les passes, mais ne prend 

pas en compte l’évolution du réfrigérant dans chaque tube en profondeur et en hauteur, il a été nommé 

pseudo-3D.  

 

c. Les corrélations du côté fluide de travail : Le coefficient de transfert de chaleur 
 

Le coefficient de transfert de chaleur H appelé aussi coefficient de convection thermique est un paramètre 

essentiel dans le calcul de la puissance échangée dans un échangeur de chaleur. Il permet de quantifier un 

transfert de chaleur réalisé par un phénomène de convection au sein d'un fluide en mouvement. Il est 

directement proportionnel à la puissance échangée comme le montrent les équations (20) et (21), donc 

plus ce coefficient est élevé, plus la puissance échangée est grande. Plusieurs corrélations ont été 

https://fr.wikipedia.org/wiki/Convection
https://fr.wikipedia.org/wiki/Fluide_(mati%C3%A8re)
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développées pour bien prédire ce coefficient en condensation et en évaporation. Ces corrélations ont été 

développées pour des conditions parfois générales et parfois bien spécifiques. 

Nous distinguons entre les écoulements monophasiques et diphasiques. 

 Ecoulement monophasique 

Dans le cas d’un écoulement monophasique, on distingue entre l’écoulement laminaire et turbulent : 

 Ecoulement laminaire (Re < 2300) 

Cas de flux uniforme sur la paroi : 

𝑁𝑢 =  4.364    (53) 

Cas de température uniforme sur la paroi : 

𝑁𝑢 = 3.66    (54) 

 Ecoulement turbulent (Re > 10000) 

Pour les écoulements turbulents, la corrélation de Dittus-Boelter [66] est la plus utilisée et a démontré 

une fiabilité en comparant ses résultats avec les essais expérimentaux. 

𝐻 = 0.023𝑅𝑒0.8𝑃𝑟𝑛
𝜆

𝐷ℎ
    (55) 

Cette corrélation est valable pour Re > 10000 et 0.7 < Pr <160, avec n=0.4 lorsque la paroi chauffe le fluide 

et n=0.3 lorsque le fluide chauffe la paroi. On trouve aussi d’autres corrélations pour les écoulements 

monophasiques turbulents, comme celles de Notter-Sleicher et Petukhov [67]. 

 Ecoulement diphasique 

Pour les écoulements diphasiques, nous distinguons entre les corrélations de coefficient de transfert de 

chaleur utilisées pour l’évaporation, et celles utilisées pour la condensation. 

i. Evaporation 

Durant l’ébullition (écoulement diphasique), le fluide peut échanger des quantités d’énergie thermique 

plus élevées que celles rencontrées lors d’un transfert de chaleur en écoulement monophasique [68]. 

L’ébullition est basée sur l’interaction entre les mécanismes d’ébullition nucléée et convective. L’ébullition 

nucléée a lieu lorsque la température de la paroi du tube est supérieure à la température de saturation du 

fluide et que le flux de chaleur imposé est inférieur au flux de chaleur critique. Ce type d’ébullition est 

généralement observé lorsque le titre de vapeur est bas et que la formation de sites de bulles au niveau 

de la paroi du tube peut fortement augmenter le transfert de chaleur. L’ébullition nucléée est limitée par 

le flux de chaleur critique, également appelée crise d’ébullition ou sortie d’ébullition nucléée. Le flux de 

chaleur critique décrit la limite thermique d’un phénomène, où un changement de phase se produit 

pendant le chauffage (comme la formation de bulles sur une surface métallique utilisée pour chauffer de 

l’eau), ce qui diminue soudainement l’efficacité du transfert de chaleur, provoquant ainsi une surchauffe 

localisée à la surface de chauffage. L’écoulement convectif est donc provoqué par l’enchaînement des 

mécanismes de conduction et de convection au niveau de la couche liquide mince et par l’évaporation à 

l’interface liquide-vapeur [69]. 
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On trouve plusieurs corrélations dans la littérature qui permettent de prédire le coefficient de transfert de 

chaleur en évaporation. Les corrélations les plus utilisées sont citées ci-après : 

-Cooper : Cette corrélation ne prend pas en compte l’ébullition convective. Elle calcule seulement le 

coefficient de transfert de chaleur relié à l’ébullition nucléée [70] . 

𝐻𝑛𝑢𝑐 = 55𝑃𝑟𝑒𝑑
0.12(−𝑙𝑜𝑔10𝑃𝑟𝑒𝑑)−0.55𝑀𝑚𝑜𝑙𝑒

−0.5 𝑞0.67    (56) 

- Gungor et Winterton : Cette corrélation est utilisée pour les tubes circulaires (RTHX). Elle prend en 

compte les ébullitions nucléée et convective [71]. 

𝐻 = 𝐸 ∗ 𝐻𝑙     (57) 

𝐸 = 1 + 3000𝐵𝑜0.86 + 1.12(
𝑥

1 − 𝑥
)0.75(

𝜌𝑙

𝜌𝑣
)0.41    (58) 

- Bivens et al.: Cette corrélation a été développée pour le R-22. Elle prend en compte les ébullitions nucléée 

et convective. Elle utilise l’ébullition nucléée obtenue par la corrélation de Cooper [70] [72]. 

𝐻 = (𝐻𝑛𝑢𝑐
2.5 + 𝐻𝑐𝑜𝑛𝑣

2.5 )
1

2.5    (59) 

𝐻𝑐𝑜𝑛𝑣 = 𝐹 ∗ 𝐻𝑙     (60) 

𝐹 = 2.15(0.29 +
1

𝑋𝑡𝑡
)0.85 𝑠𝑖 𝐹𝑟 > 0.25    (61) 

𝐹 = 2.838𝐹𝑟0.2(0.29 +
1

𝑋𝑡𝑡
)0.85 𝑠𝑖 𝐹𝑟 < 0.25    (62) 

-Tran et al. : Cette corrélation a été développée pour des sections rectangulaires de diamètre hydraulique 

de 2.4 mm, et des sections circulaires de diamètre hydraulique de 2.46 mm. Le fluide de travail est le R-

12. Le flux massique G=44-832 kg.m−2.s−1. Il prend en compte seulement l’ébullition nucléée [73]. 

𝐻 = 8.4 ∗ 105 ∗ (𝐵𝑜2𝑊𝑒𝑙)0.3(
𝜌𝑙

𝜌𝑣
)−0.4    (63) 

- Agostini et al. : Cette corrélation a été développée pour des sections de diamètre hydraulique de 2.01 

mm. Le fluide de travail est le R-134a. Le flux massique G=90-295 kg.m−2.s−1 [74]. 

𝑠𝑖 𝑥 < 0.43 𝐻 = 28 ∗ 𝑞
2
3 ∗ 𝑚

˙ −0.26 ∗ 𝑥−0.1    (64) 

𝑠𝑖 𝑥 > 0.43 𝐻 = 28 ∗ 𝑞
2
3 ∗ 𝑚

˙ −0.64 ∗ 𝑥−2.08    (65) 

-Hamdar et al. : Cette corrélation se base sur la corrélation de Tran et al. mais introduit le nombre de 

Nusselt. Le fluide de travail est le R-152a. Le flux massique G=200- 600 kg.m−2.s−1 [75]. 

𝑁𝑢 = 6942.8 ∗ (𝐵𝑜2𝑊𝑒𝑙)0.2415 ∗ (
𝜌𝑙

𝜌𝑣
)0.5    (66) 

- Mortada et al. : Cette corrélation se base sur la corrélation de Hamdar et al. mais prend en compte le flux 

massique en introduisant le nombre de Reynolds et le titre de vapeur. Les fluides de travail sont le R-134a 

et le R-1234yf [76]. 
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𝑁𝑢 = 𝑎 ∗ (𝐵𝑜2𝑊𝑒𝑙)𝑏 ∗ ((
𝜌𝑙

𝜌𝑣
)0.5(

1 − 𝑥

𝑥
)0.7)𝑐 ∗ 𝑅𝑒𝑙0

𝑑    (67) 

Les valeurs de a, b, c et d sont cités dans l’article pour chaque cas d’étude. 

- Turgut et al. : Cette corrélation a été développé pour des sections de diamètre hydraulique entre 0.5 et 

13.84 mm. Le fluide de travail est le R-134a. Le flux massique G=50- 1500 kg.m−2.s−1 [77]. 

𝐻 = (0.023𝑅𝑒𝑙0
0.8𝑃𝑟𝑙

0.4
𝜆𝑙

𝐷ℎ
)(𝐴1𝐵𝑜 + 𝐴2 (

1

𝑋𝑡𝑡
)

2
3)   (68) 

Les valeurs de A1 et A2 sont citées dans l’article pour chaque cas. A noter que le paramètre Xtt (Lockhart-

Martinelli) est représenté par : 

𝑋𝑡𝑡 = (
1 − 𝑥

𝑥
)0.9(

𝜌𝑣

𝜌𝑙
)0.5(

𝜇𝑙

𝜇𝑣
)0.1    (69) 

Les corrélations de Cooper, Gungor et Winterton, Tran et al., Agostini et al., et Turgut et al., ont été 

introduites au modèle numérique. 

Ces corrélations ont été testées numériquement pour les conditions opératoires suivantes, pour comparer 

leurs résultats : 

- Fluide de travail : R134a 

- Fluide caloporteur : air 

- Géométrie de l’évaporateur : Round Tube Heat Exchanger (RTHX) 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=5.6 mm 

- Longueur du tube : L=318 mm 

- Pression d’évaporation = 3.5 bar absolue 

- Débit de l’air = 971 kg/h 

- Pression de l’air : 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T=37°C 

- Humidité relative de l’air : φ=20% 

- Perte de pression : nulle 

- Type des ailettes : Plates 

La figure 2.13 représente la variation du coefficient de transfert de chaleur moyen en fonction du débit 

massique du fluide de travail qui varie entre 70 et 90 kg/h. La figure 2.14 représente la variation du 

coefficient de transfert de chaleur en fonction du titre de vapeur qui évolue dans les mailles pour un débit 

massique du fluide de travail de 80 kg/s. 
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Figure 2.13 : La variation du coefficient de transfert de chaleur moyen en fonction du débit massique 

 

Figure 2.14 : La variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction du titre de vapeur 

Dans la figure 2.13, les valeurs des coefficients de transfert de chaleur moyens sont très éloignées entre 

les corrélations. Cela est dû aux différentes conditions opératoires dans lesquelles ces corrélations ont été 

développées (type de fluide, diamètre des tubes, etc.). On remarque que les allures et les valeurs des 

courbes de Gungor et Winterton et de Tran et al. sont presque similaires. 

Dans la figure 2.14, les allures et les valeurs des courbes sont toutes éloignées et différentes. On remarque 

que le coefficient obtenu par les corrélations de Gungor et Winterton et Turgut et al. augmente en 

augmentant le titre de vapeur, celui d’Agostini et al. diminue en augmentant le titre de vapeur, le 

coefficient de Tran et al. reste presque constant et celui de Cooper et al. ne montre pas de corrélation 

claire avec le titre de vapeur. Cependant, il faut noter que l’effet du coefficient de transfert de chaleur 

côté fluide sur la puissance échangée n’est pas étudié dans ce paragraphe et sera détaillé dans la partie 

de validation du modèle avec des résultats expérimentaux. Ce qui est représenté dans les figures 2.13 et 
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2.14 a pour but de mettre en relief l’importance des conditions opératoires sur lesquelles les corrélations 

ont été développées. 

ii. Condensation 

-Shah : Cette corrélation a été développée pour l’eau et les fluides frigorigènes circulant dans des tubes 

de diamètre hydraulique Dh>7 mm [78]. 

𝐻 = 𝐻𝑙 ((1 − 𝑥)0.8 +
3.8𝑥0.76(1 − 𝑥)0.04

𝑃𝑟𝑒𝑑
0.38 )    (70) 

𝐻𝑙 = 0.023
𝜆𝑙

𝐷ℎ
𝑅𝑒𝑙0𝑃𝑟𝑙

0.3    (71) 

-Bivens et al. : Cette corrélation corrige la corrélation de Shah en intégrant le flux massique [72] 

𝑁𝑢 = 𝑁𝑢𝑆ℎ𝑎ℎ𝐹    (72) 

𝐹 = 0.78738 + 6187.89𝐺−2    (73) 

-Webb et Zhang : Cette corrélation a été développée pour le R12 et le R-134a circulant dans des tubes à 

micro-canaux [79]. 

𝐻 = 𝐻𝑙 ((1 − 𝑥)0.8 +
2.35𝑥0.76(1 − 𝑥)0.04

𝑃𝑟𝑒𝑑
0.8 )    (74) 

𝐻𝑙 = 0.023
𝜆𝑙

𝐷ℎ
𝑅𝑒𝑙0𝑃𝑟𝑙

0.3    (75) 

Les corrélations de Shah, Bivens et al. et Webb et Zhang ont été introduites dans le modèle numérique. 

  

Une comparaison numérique entre ces corrélations pour les conditions opératoires suivantes est réalisée 

: 

- Fluide de travail : R134a 

- Fluide caloporteur : air 

- Géométrie du condenseur : Mini Channel Heat Exchanger (MCHX) 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=1.3 mm 

- Pression de condensation = 13.5 bars absolue 

- Débit de l’air = 2529 kg/h 

- Pression de l’air = 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T=38°C 

- Humidité relative de l’air : φ=22% 

- Perte de pression : nulle 

- Type des ailettes : persiennes 

- Longueur du tube : L=540 mm 

La figure 2.15 représente la variation du coefficient de transfert de chaleur moyen en fonction du débit 

massique du fluide de travail, qui varie entre 100 et 120 kg/h. La figure 2.16 représente la variation du 
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coefficient de transfert de chaleur en fonction du titre de vapeur qui évolue dans les mailles pour un débit 

massique de 100kg /h. 

 

Figure 2.15 : La variation du coefficient de transfert de chaleur moyen en fonction du débit massique 

 

Figure 2.16 : La variation du coefficient de transfert de chaleur en fonction du titre de vapeur 

Dans la figure 2.15, les valeurs des coefficients de transfert de chaleur moyens sont proches et les allures 

des courbes se ressemblent avec des différences plus faibles que 10%. Cela est à cause des similarités 

entre les formes de ces corrélations. En effet, les corrélations de Bivens et al. et de Webb et Zhang sont 

des corrections de celle de Shah. 

Dans la figure 2.16, les allures et les valeurs des courbes sont assez semblables. On remarque aussi que le 

coefficient de transfert de chaleur calculé par les trois corrélations augmente avec l’augmentation du titre 

de vapeur. 

 

d. Les corrélations côté fluide de travail : Les pertes de charge 
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Pour une conception optimale, il est nécessaire de déterminer la perte de charge dans les échangeurs de 

chaleur. Le taux de variation de la pression statique dans un canal est la somme de trois composantes : 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)2𝜙 = (

𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑓𝑟𝑖𝑐,2𝜙 + (

𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑔𝑟𝑎𝑣,2𝜙 + (

𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑎𝑐𝑐,2𝜙    (76) 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑓𝑟𝑖𝑐,2𝜙 est le gradient de pression dû au frottement du fluide sur la paroi de la conduite. A noter qu’en 

cas d’écoulement monophasique, la perte de pression par frottement est calculée par l’équation de 

Blasius: 

𝑑𝑃𝑓 = 4𝑓
𝐿

𝐷ℎ

𝐺2

2𝜌
     (77) 

Pour un écoulement liquide : 

𝑓𝑙 =
16

𝑅𝑒𝑙
  𝑅𝑒𝑙 < 2300    (78) 

𝑓𝑙 = 0.046𝑅𝑒𝑙
−0.2  𝑅𝑒𝑙 > 2300    (79) 

Pour un écoulement vapeur : 

𝑓𝑣 =
16

𝑅𝑒𝑣
 𝑠𝑖 𝑅𝑒𝑣 < 2300    (80) 

𝑓𝑣 = 0.079𝑅𝑒𝑣
−0.25 𝑠𝑖 𝑅𝑒𝑣 > 2300    (81) 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑔𝑟𝑎𝑣,2𝜙 est le gradient de pression dû à la gravité en raison de l’élévation de la conduite, et peut être 

calculé comme suit : 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑔𝑟𝑎𝑣,2𝜙 = 𝜌𝑚𝑔𝑠𝑖𝑛Φ    (82) 

Où 𝜌𝑚 est la masse volumique du mélange et peut être calculée comme suit : 

𝜌𝑚 = 𝛼𝜌𝑔 + (1 − 𝛼)𝜌𝑙     (83) 

Ce terme est nul pour les conduites horizontales car l’angle Φ = 0 et donc 𝑠𝑖𝑛Φ = 0. 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑎𝑐𝑐,2𝜙 est le gradient de pression dû à la dilatation ou à la contraction de la phase gazeuse lorsque le 

mélange diphasique se déplace le long de la section d’essai, et peut être calculé comme suit [80] : 

(
𝑑𝑃

𝑑𝑧
)𝑎𝑐𝑐,2𝜙 =

𝑑

𝑑𝑧
(

𝐺𝑙
2

𝜌𝑙(1 − 𝛼)
+

𝐺𝑣
2

𝜌𝑣𝛼
)   (84) 

Où α est le taux de vide. 

Parmi ces trois composantes de pertes de pression, le gradient de pression dû au frottement dans les 

écoulements diphasiques est le plus complexe et le plus difficile à prévoir en raison de sa dépendance du 

régime d’écoulement et de la rugosité de la conduite. 



57 
 

Les corrélations les plus utilisées dans la littérature pour calculer les pertes de pression par frottement 

sont celles de Müller-Steinhagen et Heck [81], Friedel [82]. Elles ont été ajoutées à notre modèle 

numérique. Aussi, une corrélation qui calcule les pertes de pression par frottement en utilisant la 

corrélation de Friedel, ainsi que les pertes de pression par accélération, a été introduite en utilisant la 

corrélation homogène pour le calcul du taux de vide. Une comparaison numérique entre les résultats de 

ces corrélations pour les conditions opératoires suivantes est réalisée : 

- Type d’échange : Condensation 

- Fluide de travail : R134a 

- Fluide caloporteur : air 

- Géométrie du condenseur : Mini Channel Heat Exchanger (MCHX) 

- Pression de condensation = 13.5 bars absolue 

- Débit de l’air =2529 kg/h 

- Pression de l’air : 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T=38°C 

- Humidité relative de l’air : φ=22% 

- Type des ailettes : persiennes 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=1.3 mm 

- Longueur du tube : L=540 mm 

Les pertes de pression calculées en fonction du débit massique sont représentées dans la figure 2.17 : 

 

Figure 2.17 : La variation des pertes de pression en fonction du débit massique 

Le graphe montre que les pertes de pression calculées en utilisant la corrélation de Friedel sans 

accélération donnent des valeurs deux fois plus importantes que celles calculées par la corrélation de 

Müller-Steinhagen et Heck. Aussi, les pertes de pression calculées en utilisant la corrélation de Friedel et 

en prenant en compte les pertes de pression par accélération donnent des valeurs trois fois plus 

importantes que celles calculées par la corrélation de Müller-Steinhagen et Heck. La comparaison des 

résultats de ces corrélations avec des résultats expérimentaux dans la section prochaine de la thèse 

permettra de confirmer quelle corrélation est la plus fiable pour le calcul des pertes de pression. 
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Dans ce qui suit, nous allons présenter les corrélations utilisées côté fluide caloporteur. Deux cas seront 

étudiés : 

• Le fluide caloporteur est l’air qui circule sur les ailettes des géométries MCHX et RTHX. 

• Le fluide caloporteur est un liquide (eau, eau glycolée, etc.) qui circule dans les plaques de la 

géométrie PHX (Plate Heat Exchanger). 

L’importance de cette étude est de modéliser la majorité des échangeurs les plus fréquents dans la vie 

réelle. Dans le chapitre 3, le banc expérimental sera réalisé avec un condenseur RTHX (tubes ronds ailettés) 

qui utilise l’air comme fluide caloporteur, et un évaporateur PHX (échangeur à plaque) qui utilise l’eau 

glycolée comme fluide caloporteur. 

 

e. Les corrélations côté air : Le coefficient de transfert de chaleur 
 

A noter que dans les corrélations qui suivent, les paramètres géométriques suivant sont utilisés : 

𝐹𝑙 = 𝑃𝑡 = 𝑇𝑝 − 𝐷𝑚    (85) 

𝑃𝑙 = 𝐹𝑑     (86) 

𝐷𝑐 = 𝐷𝑜𝑢𝑡 + 2𝐹𝑡    (87) 

𝐹𝑠 = 𝐹𝑝 − 𝐹𝑡     (88) 

L’explication de ces paramètres peut être trouvée dans la nomenclature. 

Le coefficient de transfert de chaleur convectif côté air s’exprime en fonction du facteur de Colburn j : 

𝑁𝑢 = 𝑗 ∗ 𝑅𝑒 ∗ 𝑃𝑟
1
3     (89) 

De même : 

𝐻𝑎𝑖𝑟 =
𝑁𝑢 ∗ 𝜆

𝐷ℎ
    (90) 

Le facteur de Colburn j est relié au type des ailettes. Les plus communes sont les ailettes persiennes, 

ondulées, et planes. Il est relié aussi à la géométrie de l’échangeur. Nous allons étudier le cas d’un 

échangeur micro-canaux (MCHX) et un échangeur tubes ronds (RTHX). 

La corrélation du coefficient de transfert de chaleur la plus utilisée dans la littérature pour chaque type 

sera implémentée dans le code. 

i. MCHX - ailettes persiennes 

La corrélation utilisée est celle de Chang et Wang [83] : 

𝑗 = 𝑅𝑒𝐿𝑝

−0.49(
𝜃

90
)0.27(

𝐹𝑝

𝐿𝑝
)−0.14(

𝐹𝑙

𝐿𝑝
)−0.29(

𝑇𝑑

𝐿𝑝
)−0.23(

𝐿𝑙

𝐿𝑝
)0.68(

𝑇𝑝

𝐿𝑝
)−0.28(

𝐹𝑡

𝐿𝑝
)−0.05    (91) 
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Les paramètres Fp, Lp , θ, Td, Tp et Ll sont des paramètres géométriques. Le domaine de validité de la 

corrélation de Chang et Wang est : 

- Fp = 1 − 2.2mm 

- Lp = 0.8 − 3mm 

- θ = 10 – 30° 

- Td = 16 − 50mm 

- Ll = 5 − 16mm 

- Re = 100 – 3000 

 

ii. MCHX – ailettes ondulées 

La corrélation utilisée est celle de Junqi et al. [84]: 

𝑗 = 0.0836𝑅𝑒−0.2309(
𝐹𝑝

𝐹𝑙
)0.1284(

𝐹𝑝

2𝑊𝑎
)−0.153(

𝑇𝑑

𝑊𝑝
)−0.326    (92) 

Le domaine de validité de la corrélation de Junqi et al. est : 

- Fp = 2 − 2.5mm 

- Fl = 8 − 10mm 

- Td = 43 − 65mm 

- Wa = 0.75mm 

- Wp = 10.8mm 

- Re = 800 – 6500 

 

iii. MCHX – ailettes planes 

La corrélation utilisée est celle de Stignor [85]. Elle n’utilise pas le facteur de Colburn j. Elle permet de 

calculer directement le nombre de Nusselt tel que : 

𝑁𝑢 = 6.8 − 37.5 (
𝑇𝑑

𝐷ℎ𝑅𝑒𝑃𝑟
)    (93) 

Le domaine de validité de la corrélation de Stignor est : 

- Fp = 4mm 

- Fl = 19mm 

- Td = 45mm 

 

iv. RTHX – ailettes persiennes 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [86]: 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
< 1000 𝑗 = 14.3117𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐽1 (
𝐹𝑝

𝐷𝑐
)𝐽2(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)𝐽3(

𝐹𝑝

𝑃𝑙
)𝐽4(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)−1.724     (94) 

𝐽1 = −0.991 − 0.1055(
𝑃𝑙

𝑃𝑡
)3.1𝑙𝑛 (

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)    (95) 
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𝐽2 = −0.7344 + 2.1059 (
𝑁0.55

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
) − 3.2

)   (96) 

𝐽3 = 0.08485(
𝑃𝑙

𝑃𝑡
)−4.4𝑁−0.68    (97) 

𝐽4 = −0.1741𝑙𝑛(𝑁)    (98) 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
≥ 1000 𝑗 = 1.1373𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐽5 (
𝐹𝑝

𝑃𝑙
)𝐽6(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)𝐽7(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)𝐽8(𝑁)0.3545    (99) 

𝐽5 = −0.6027 + 0.02593(
𝑃𝑙

𝐷ℎ
)0.52(𝑁)−0.5𝑙𝑛 (

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)    (100) 

𝐽6 = −0.4776 + 0.40774 (
𝑁0.7

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
) − 4.4

)    (101) 

𝐽7 = −0.58655(
𝐹𝑝

𝐷ℎ
)2.3(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)−1.6𝑁−0.65    (102) 

𝐽8 = −0.0814(𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐
) − 3)    (103) 

𝐷ℎ =
4𝐴𝑐

𝐿
     (104) 

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 25.4mm 

- Pl = 19 − 22mm 

- Dc = 10.33mm 

- Fp = 1.2 − 2.5mm 

- θ = 24.4 − 28.2° 

v. RTHX – ailettes ondulées 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [87]: 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
< 1000 𝑗 = 0.882𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐽1 (
𝐷𝑐

𝐷ℎ
)𝐽2(

𝐹𝑠

𝑃𝑡
)𝐽3(

𝐹𝑠

𝐷𝑐
)−1.58(𝑡𝑎𝑛𝜃)−0.2    (105) 

𝐽1

= 0.0045

− 0.491𝑅𝑒𝐷𝑐

−0.0316−0.0171 ln(𝑁𝑡𝑎𝑛𝜃)
(
𝑃𝑙

𝑃𝑡
)−0.109 ln(𝑁𝑡𝑎𝑛𝜃)(

𝐷𝑐

𝐷ℎ
)0.542+0.0471𝑁(

𝐹𝑠

𝐷𝑐
)0.984(

𝐹𝑠

𝑃𝑡
)−0.349    (106) 

𝐽2 = −2.72 + 6.84𝑡𝑎𝑛𝜃    (107) 

𝐽3 = 2.66𝑡𝑎𝑛𝜃    (108) 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
≥ 1000 𝑗 = 0.0646𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐽4 (
𝐷𝑐

𝐷ℎ
)𝐽5(

𝐹𝑠

𝑃𝑡
)−1.03(

𝑃𝑙

𝐷𝑐
)0.432(𝑡𝑎𝑛𝜃)−0.692𝑁−0.737    (109) 
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𝐽4 = −0.0545 − 0.0538𝑡𝑎𝑛𝜃 − 0.302𝑁−0.24(
𝐹𝑠

𝑃𝑙
)−1.3(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)0.379(

𝑃𝑙

𝐷ℎ
)−1.35𝑡𝑎𝑛𝜃−0.256    (110) 

𝐽5 = −1.29(
𝑃𝑙

𝑃𝑡
)1.77−9.43𝑡𝑎𝑛𝜃(

𝐷𝑐

𝐷ℎ
)0.229−1.43𝑡𝑎𝑛𝜃𝑁−0.166−1.08𝑡𝑎𝑛𝜃(

𝐹𝑠

𝑃𝑡
)−0.174 ln(0.5𝑁)    (111) 

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 21 − 38.1mm 

- Pl = 12.7 − 33mm 

- Dc = 7.66 − 16.85mm 

- Fp = 1.21 − 6.43mm 

- θ = 5.3 − 18.5° 

- Re = 300 – 10000 

- N = 1 – 6 

- Wp = 6 − 16 

 

vi. RTHX – ailettes planes 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [88]: 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑁 = 1 𝑗 = 0.108𝑅𝑒𝐷𝑐

−0.29(
𝑃𝑡

𝑃𝑙
)𝐽1(

𝐹𝑝

𝐷𝑐
)−1.084(

𝐹𝑝

𝐷ℎ
)−0.786(

𝐹𝑝

𝑃𝑡
)𝐽2      (112) 

𝐽1 = 1.9 − 0.23𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐
)    (113) 

𝐽2 = −0.236 + 0.126𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐
)   (114) 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑁 ≥ 2 𝑗 = 0.086𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐽3 𝑁𝐽4(
𝐹𝑝

𝐷𝑐
)𝐽5(

𝐹𝑝

𝐷ℎ
)𝐽6(

𝐹𝑝

𝑃𝑡
)−0.93    (115) 

𝐽3 = −0.361 −
0.042𝑁

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

+ 0.158 ln (𝑁 ((
𝐹𝑝

𝐷𝑐
)0.41))    (116) 

𝐽4 = −1.224 −
0.076(

𝑃𝑙
𝐷ℎ

)1.42

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

     (117) 

𝐽5 = −0.083 +
0.058𝑁

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

    (118) 

𝐽6 = −5.735 + 1.21𝑙𝑛 (
𝑅𝑒𝐷𝑐

𝑁
)   (119)  

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 17.7 − 31.75mm 

- Pl = 12.4 − 27.5mm 

- D0 = 6.35 − 12.7mm 

- Fp = 1.19 − 8.7mm 
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- Re = 300 – 10000 

- N = 1 – 6 

- Ft = 0.115mm 

Comme une seule corrélation pour chaque type d’échangeur et chaque type d’ailettes est implémentée 

dans le code, la comparaison entre elles n’a pas de sens physique. Une étude qui montre la variation du 

coefficient de transfert de chaleur côté air en fonction du débit massique de ce dernier serait intéressante. 

Les conditions opératoires de cette étude sont : 

- Géométrie du condenseur : Mini Channel Heat Exchanger (MCHX) 

- Type des ailettes : persiennes 

- Longueur du tube : L=540 mm 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=1.01 mm 

- Type d’échange : Condensation 

- Fluide de travail : R134a 

- Pression de condensation = 13 bars absolue 

- Débit du fluide de travail = 128 kg/h 

- Débit de l’air = 2500-3500 kg/h 

- Pression de l’air = 1 bar 

- Température d’entrée de l’air = 38°C 

- Humidité relative de l’air = 50% 

Comme le condenseur est un MCHX et les ailettes sont persiennes, la corrélation utilisée est celle de Chang 

et al. [83]. Les résultats sont représentés dans la figure 2.18. 

 

Figure 2.18 : L’évolution du coefficient de transfert de chaleur côté air en fonction du débit massique 
de l’air 

Le coefficient de transfert de chaleur côté air augmente à peu près linéairement avec l’augmentation du 

débit massique de ce dernier 

Il est intéressant de noter que Hair est beaucoup plus faible que Hfluide, donc Hfluide possède un effet minime 

sur la puissance de l’échangeur en comparaison avec Hair. En effet, Hair est le coefficient de transfert de 

chaleur limitant l’échange, car l’air possède une grande résistance aux échanges thermiques en 
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comparaison avec le fluide de travail. Cette observation sera démontrée aussi durant la validation 

expérimentale du modèle. 

 

f. Les corrélations côté air : Les pertes de pression 
 

Les pertes de pression côté air sont calculées à partir de l’équation : 

𝑑𝑃 =
𝐴0

𝐴𝑐

𝑓𝐺𝑐
2

2𝜌
    (120) 

Où A0 est la section totale de passage, Ac la section minimale de passage, Gc le flux massique de l’air 

calculé à la section minimale de passage, et f le facteur de frottement de Colburn. 

Plusieurs études ont été menées pour déduire le facteur f de Colburn, et similairement au facteur j de 

Colburn, le facteur f est relié à la géométrie de l’échangeur et au type des ailettes. 

i. MCHX - ailettes persiennes 

La corrélation utilisée est celle de Kim et Bullard [89]: 

𝑓 = 𝑅𝑒𝐿𝑝

−0.781(
𝜃

90
)0.444(

𝐹𝑝

𝐿𝑝
)−1.682(

𝐹𝑙

𝐿𝑝
)−1.22(

𝑇𝑑

𝐿𝑝
)0.818(

𝐿𝑙

𝐿𝑝
)1.97    (121) 

Les paramètres Fp, Lp, θ, Td, Tp et Ll sont des paramètres géométriques. Le domaine de validité de la 

corrélation de Kim et Bullard est : 

- Fp = 1 − 1.4mm 

- Lp = 1.7mm 

- θ = 15 – 29° 
- Td = 16 − 24mm 

- Ll = 6.4mm 

- Re = 100 – 600 

 

ii. MCHX – ailettes ondulées 

La corrélation utilisée est celle de Junqi et al. [84]: 

𝑓 = 1.16𝑅𝑒−0.309(
𝐹𝑝

𝐹ℎ
)0.3703(

𝐹𝑝

2𝑊𝑎
)−0.25(

𝐿𝑑

𝑊𝑝
)−0.1152    (122) 

Le domaine de validité de la corrélation de Junqi et al. est : 

- Fp = 2 − 2.5mm 

- Fl = 8 − 10mm 

- Td = 43 − 65mm 

- Wa = 0.75mm 

- Wp = 10.8mm 

- Re = 800 – 6500 
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iii. MCHX – ailettes planes 

La corrélation utilisée est celle de Stignor [85]: 

𝑓 = (18.9597 + 0.24876 (
1

𝑥+
) − 0.000491 (

1

𝑥+

2

))
1

𝑅𝑒𝐷ℎ

    (123) 

𝑥+ =
𝑇𝑑

𝐷ℎ𝑅𝑒𝐷ℎ

     (124) 

Le domaine de validité de la corrélation de Stignor est: 

- Fp = 4mm 

- Fl = 19mm 

- Td = 45mm 

 

iv. RTHX – ailettes persiennes 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [86]: 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑁 = 1 𝑓 = 0.00317𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐹1(
𝐹𝑝

𝑃𝑙
)𝐹2(

𝐷ℎ

𝐷𝑐
)𝐹3(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)𝐹4(𝑙𝑛 (

𝐴0

𝐴𝑡
))−6.0483   (124) 

𝐹1 = −0.1691 + 4.4118(
𝐹𝑝

𝑃𝑙
)−0.3(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)−2(ln (

𝑃𝑙

𝑃𝑡
))(

𝐹𝑝

𝑃𝑡
)3     (125) 

𝐹2 = −2.6642 − 14.3809 (
1

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

)    (126) 

𝐹3 = −0.6816𝑙𝑛 (
𝐹𝑝

𝑃𝑙
)    (127) 

𝐹4 = 6.4668(
𝐹𝑝

𝑃𝑡
)1.7𝑙𝑛 (

𝐴0

𝐴𝑡
)    (128) 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑁 > 1 𝑓 = 0.06393𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐹5(
𝐹𝑝

𝐷𝑐
)𝐹6(

𝐷ℎ

𝐷𝑐
)𝐹7(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)𝐹8(𝑁)𝐹9(ln (𝑅𝑒𝐷𝑐

) − 4)−1.093    (129) 

𝐹5 = 0.1395 − 0.0101(
𝐹𝑝

𝑃𝑙
)0.58(

𝐿ℎ

𝐿𝑝
)−2(ln (

𝐴0

𝐴𝑡
))(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)1.9     (130) 

𝐹6 = −6.4367 (
1

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

)    (131) 

𝐹7 = 0.07191𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐
)    (132) 

𝐹8 = −2.0585(
𝐹𝑝

𝑃𝑡
)1.67𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐

)    (133) 
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𝐹9 = 0.1036 (𝑙𝑛 (
𝑃𝑙

𝑃𝑡
))    (134) 

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 25.4mm 

- Pl = 19 − 22mm 

- Dc = 10.33mm 

- Fp = 1.2 − 2.5mm 

- θ = 24.4 − 28.2° 

- Re = 400 – 3000 

- N = 1 – 2 

- Lh = 1.07mm 

- Lp = 2 − 2.35mm 

 

v. RTHX – ailettes ondulées 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [87]: 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
< 1000 𝑓 = 4.37𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐹1(
𝐹𝑠

𝐷ℎ
)𝐹2(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)𝐹3(

𝐷𝑐

𝐷ℎ
)0.2054𝑁𝐹4      (135) 

𝐹1 = 0.574 − 0.137(ln (𝑅𝑒𝐷𝑐
) − 5.26)0.245(

𝑃𝑡

𝐷𝑐
)−0.765(

𝐷𝑐

𝐷ℎ
)−0.243(

𝐹𝑠

𝐷ℎ
)−0.474(𝑡𝑎𝑛𝜃)−0.217𝑁0.035    (136) 

𝐹2 = −3.05𝑡𝑎𝑛𝜃    (137) 

𝐹3 = −0.192𝑁    (138) 

𝐹4 = −0.646𝑡𝑎𝑛𝜃    (139) 

𝑃𝑜𝑢𝑟 𝑅𝑒𝐷𝑐
≥ 1000 𝑓 = 0.228𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐹5(𝑡𝑎𝑛𝜃)𝐹6(
𝐹𝑠

𝑃𝑙
)𝐹7(

𝑃𝑙

𝐷𝑐
)𝐹8(

𝐷𝑐

𝐷ℎ
)0.383(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)−0.247     (140) 

𝐹5 = −0.141(
𝐹𝑠

𝑃𝑙
)0.0512(𝑡𝑎𝑛𝜃)−0.472(

𝑃𝑙

𝑃𝑡
)0.35(

𝑃𝑡

𝐷ℎ
)0.449𝑡𝑎𝑛𝜃𝑁−0.049+0.237𝑡𝑎𝑛𝜃    (141) 

𝐹6 = −0.562(𝑙𝑛(𝑅𝑒𝐷𝑐
))−0.0923𝑁0.013    (142) 

𝐹7 = 0.302𝑅𝑒𝐷𝑐

0.03(
𝑃𝑡

𝐷𝑐
)0.026     (143) 

𝐹8 = −0.306 + 3.63𝑡𝑎𝑛𝜃    (144) 

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 21 − 38.1mm 

- Pl = 12.7 − 33mm 

- Dc = 7.66 − 16.85mm 

- Fp = 1.21 − 6.43mm 

- θ = 5.3 − 18.5° 
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- Re = 300 – 10000 

- N = 1 – 6 

- Wp = 6 – 16 

 

vi. RTHX – ailettes planes 

La corrélation utilisée est celle de Wang et al. [88] : 

𝑓 = 0.0267𝑅𝑒𝐷𝑐

𝐹1(
𝑃𝑡

𝑃𝑙
)𝐹2(

𝐹𝑝

𝐷𝑐
)𝐹3     (145) 

𝐹1 = −0.764 + 0.739
𝑃𝑡

𝑃𝑙
+ 0.177

𝐹𝑝

𝐷𝑐
−

0.00758

𝑁
    (146) 

𝐹2 = −15.689 +
64.021

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

    (147) 

𝐹3 = −1.696 −
15.695

ln(𝑅𝑒𝐷𝑐
)

     (148) 

Le domaine de validité de la corrélation de Wang et al. est : 

- Pt = 17.7 − 31.75mm 

- Pl = 12.4 − 27.5mm 

- D0 = 6.35 − 12.7mm 

- Fp = 1.19 − 8.7mm 

- Re = 300 – 10000 

- N = 1 – 6 

- Ft = 0.115mm 

Comme une seule corrélation pour chaque type d’échangeur et chaque type d’ailettes est implémentée 

dans le code, la comparaison entre elles n’a pas de sens physique. Nous allons étudier la variation des 

pertes de pression côté air en fonction du débit massique de ce dernier. 

Les conditions opératoires de cette étude sont : 

- Géométrie du condenseur : Mini Channel Heat Exchanger (MCHX) 

- Type des ailettes : persiennes 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=1.01 mm 

- Longueur du tube : L=540 mm 

- Type d’échange : Condensation 

- Fluide de travail : R134a 

- Pression de condensation = 13 bars absolue 

- Débit du fluide de travail = 128 kg/h 

- Débit de l’air = 2500-3500 kg/h 

- Pression de l’air = 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T = 38°C 

- Humidité relative de l’air : φ = 50% 
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Comme le condenseur est un MCHX et les ailettes sont persiennes, la corrélation utilisée pour estimer les 

pertes de pression côté air est celle de Kim et Bullard [89]. Les résultats sont représentés dans la figure 

2.19. 

 

Figure 2.19 : L’évolution des pertes de pression côté air en fonction du débit de ce dernier 

Les pertes de pression côté air augmentent presque linéairement avec l’augmentation du débit massique 

de ce dernier. Aussi, la présence des ailettes a une grande contribution dans l’augmentation des pertes de 

charge côté air. Cependant, elle aide à améliorer l’échange thermique en augmentant la surface d’échange 

et en causant des turbulences dans l’écoulement de l’air, ce qui augmente le coefficient d’échange. 

 

g. Les corrélations côté air : l’efficacité des ailettes 
 

L’efficacité des ailettes rentre dans le calcul de la puissance échangée comme le montre l’équation (21). 

i. MCHX 

La corrélation utilisée est celle de Bergman et Incropera [90]: 

𝐿𝑐 =
𝑃𝑡 − 𝐷𝑚

2
+

𝐹𝑡

2
     (149) 

𝜂𝑓 =
tanh(𝑚𝐿𝑐)

𝑚𝐿𝑐
     (150) 

𝑚2 =
ℎ𝑐𝑃𝑒

𝜆𝑓𝐴𝑐
     (151) 

ℎ𝑐 = 𝐷𝑚 − 2𝑡    (152) 

𝜂0 = 1 −
𝐴𝑓

𝐴𝑡
(1 − 𝜂𝑓)    (153) 

ii. RTHX 
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La corrélation utilisée est celle de Schmidt décrite par Wang et al. [88]: 

𝜂𝑓 =
tanh(𝑚𝑟𝜙)

𝑚𝑟𝜙
    (154) 

𝑟 =
𝐷𝑐

2
    (155) 

𝑚2 =
2ℎ𝑐

𝜆𝑓𝐹𝑡
     (156) 

𝜙 = (
𝑅𝑒𝑞

𝑟
− 1) (1 + 0.35𝑙𝑛 (

𝑅𝑒𝑞

𝑟
))    (157) 

𝑅𝑒𝑞

𝑟
= 1.27

𝑋𝑀

𝑟
(

𝑋𝐿

𝑋𝑀
− 0.3)0.5    (158) 

𝑋𝐿 = √(
𝑃𝑡

2

2

+
𝑃𝑙

2

2
)     (159) 

𝑋𝑀 =
𝑃𝑡

2
     (160) 

𝜂0 = 1 −
𝐴𝑓

𝐴𝑡
(1 − 𝜂𝑓)     (161) 

 

h. Les corrélations côté caloporteur liquide (eau, eau glycolée, etc.): cas d’un échangeur à 

plaques (PHX) 
 

Pour le calcul du coefficient de transfert de chaleur dans le cas monophasique, nous allons utiliser les 

équations 53-56. 

Pour le calcul des pertes de pression d’un écoulement monophasique, nous allons utiliser les équations 

77-79. 

A noter que dans le cas d’un échangeur à plaques, le diamètre hydraulique est : 

𝐷ℎ =
4𝐴𝑐

𝐿
      (162) 

 

i. Validation expérimentale des modèles des échangeurs 
 

Une validation expérimentale des modèles des échangeurs serait intéressante pour plusieurs raisons : 

vérifier que la modélisation est globalement correcte, vérifier que les corrélations utilisées donnent des 
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résultats de bon ordre en comparaison avec l’expérimental, déduire l’effet des différents paramètres 

étudiés sur les résultats de modélisation, et comparer les résultats des différentes corrélations.  

Même si au cours de la thèse, les corrélations concernant chaque type d’échangeur et chaque type 

d’ailettes ont été validé expérimentalement, nous allons présenter juste deux cas d’études. En effet, le 

modèle global sera validé expérimentalement dans le chapitre 3, et cette validation nous permettra de 

déduire l’effet de la charge de réfrigérant sur la performance du système de refroidissement.  

Pour le moment, on se contentera d’étudier un condenseur micro-canaux (MCHX) ayant des ailettes 

persiennes, et un évaporateur tubes ronds (RTHX) ayant des ailettes planes, et de présenter les résultats 

des corrélations côté fluide de travail. 

i. Le condenseur MCHX à ailettes persiennes 

Les propriétés du condenseur étudié sont représentées ci-dessous, ainsi que les conditions opératoires : 

- Géométrie : Mini Channel Heat Exchanger (MCHX) (Mini canaux) 

- Type des ailettes : Persiennes 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=1.01 mm 

- Longueur du tube : L=540 mm 

- Fluide de travail : R134a 

- Pression en sortie de condensation = 13.5 bars absolue 

- Débit du fluide de travail = 144 kg/h 

- Débit de l’air = 2500-2800-3000 kg/h 

- Pression de l’air = 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T=38°C 

- Humidité relative de l’air : φ=50% 

La puissance de condensation sera étudiée en utilisant les corrélations de Webb et Zhang [79], Shah [78] 

et Bivens et al. [72], ainsi qu’un coefficient de transfert de chaleur diphasique constant H=3000 W/m2.K. 

La corrélation utilisée pour le calcul des pertes de pression est celle de Friedel prenant en compte l’effet 

de l’accélération. Pour le calcul du taux de vide, on utilise la corrélation homogène. 

On choisit un maillage du canal du réfrigérant égal à 5, et un maillage du canal de l’air égale à 10 pour les 

géométries MCHX. 



70 
 

 

Figure 2.20 : Comparaison des puissances de condensation avec l’expérimental 

Les allures et les valeurs des courbes numériques sont en accord avec les résultats expérimentaux. En 

effet, la plus grande déviation entre les puissances numériques et les puissances expérimentales est 1%, 

ce qui montre que le modèle est correct globalement, et que les corrélations utilisées sont fiables. 

 

Figure 2.21 : Les coefficients de transfert de chaleur calculés par les différentes corrélations 

La figure 2.21 montre les valeurs du coefficient de transfert de chaleur moyen calculées par les différentes 

corrélations. Une différence d’environ 15% existe entre la corrélation de Shah et celle de Bivens. Cette 

différence n’a pas un effet important sur la puissance numérique. Cela démontre que, comme discuté 

précédemment, l’effet du coefficient de transfert de chaleur côté fluide est minime en comparaison avec 

l’effet du coefficient de transfert de chaleur côté air. 

Comme discuté précédemment, les pertes de pression sont divisées en trois catégories : les pertes de 

pression par frottement visqueux, les pertes de pression par accélération, et les pertes de pression par 

gravité. Les pertes de pression par gravité sont limitées aux écoulements inclinés, ce qui n’est pas notre 

cas. La comparaison sera limitée entre l’expérimental, la corrélation de Friedel [82] sans prendre en 

7600

7700

7800

7900

8000

8100

8200

8300

8400

2400,0 2500,0 2600,0 2700,0 2800,0 2900,0 3000,0 3100,0

Q
 (

W
)

m flow air (kg/h)

Webb et Zhang

Shah

Bivens et al.

hc 2ph cte=3000

Q expérimentale

2200

2300

2400

2500

2600

2700

2800

2400,0 2500,0 2600,0 2700,0 2800,0 2900,0 3000,0 3100,0

H
 (

W
/m

2
.k

)

m flow air (kg/h)

Webb et Zhang

Shah

Bivens et al.



71 
 

compte les pertes de pression par accélération, et Friedel en prenant en compte les pertes de pression par 

accélération. 

 

Figure 2.22 : Les pertes de pression expérimentaux et numériques 

Il est clair que l’estimation des pertes de pression diphasiques en utilisant la corrélation des pertes par 

frottement visqueux seule n’est pas suffisante. En prenant en compte les pertes par accélération, les 

simulations nous donnent une courbe qui ressemble en allure à la courbe expérimentale. La différence 

maximale entre l’estimation numérique et les résultats expérimentaux est de 20%.  

ii. L’évaporateur RTHX – ailettes planes 

Les propriétés de l’évaporateur étudié sont représentées ci-dessous ainsi que les conditions opératoires : 

- Géométrie : Round Tube Heat Exchanger (RTHX) (Tubes ailettés) 

- Type d’ailettes : Planes 

- Diamètre hydraulique du tube : Dh=5.6 mm 

- Longueur du tube : L=318 mm 

- Fluide de travail : R134a 

Pression en sortie d’évaporation = 3.5 bars 

- Débit massique du fluide de travail = 51.6-85.6 kg/h 

- Débit de l’air = 971 kg/h 

- Pression de l’air = 1 bar 

- Température d’entrée de l’air : T=37°C 

- Humidité relative de l’air : φ=20% 

La puissance d’évaporation sera étudiée en utilisant les corrélations de Gungor et Winterton [71], Agostini 

et al. [74], Cooper [70], Tran et al. [73] et Turgut et al. [77], ainsi qu’un coefficient de transfert de chaleur 

diphasique constant H=4000 W/m2.K. La corrélation utilisée pour le calcul des pertes de pression est celle 

de Friedel prenant en compte l’effet de l’accélération. Pour le calcul du taux de vide, on utilise la 

corrélation homogène. 

On choisit un maillage du canal du réfrigérant égal à 2, et un maillage du canal de l’air égal à 5 pour les 

géométries RTHX. 
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Figure 2.23 : Comparaison des puissances de l’évaporation avec l’expérimental 

Ce graphe montre que les coefficients de transfert de chaleur estimés par les corrélations de Tran et al., 

Gungor et Winterton, et Turgut et al., estiment le mieux la puissance échangée en comparaison à 

l’expérimental. 

 

Figure 2.24 : Les coefficients de transfert de chaleur calculés par les différentes corrélations 

La figure 2.24 montre les différentes valeurs du coefficient de transfert de chaleur moyen pour les 

corrélations de Gungor et Winterton, Tran et al., et Turgut et al.. Les corrélations de Gungor et Winterton 

et de Tran et al. présentent des allures similaires et des valeurs proches. Turgut et al. présente des valeurs 

50% plus basses que celles de Gungor et Winterton. Cette différence de 50% équivaut une différence entre 

5% et 10% sur la courbe de puissance. Cela démontre de nouveau que, comme discuté précédemment, 

l’effet du coefficient de transfert de chaleur côté fluide de travail est minime en comparaison avec l’effet 

du coefficient de transfert de chaleur côté air. 

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

3500

4000

4500

50,0 kg/h 55,0 kg/h 60,0 kg/h 65,0 kg/h 70,0 kg/h 75,0 kg/h 80,0 kg/h 85,0 kg/h 90,0 kg/h

P
u

is
sa

n
ce

 (
W

)

m flow Fluide de travail

Gungor et Winterton

Agostini et al.

Cooper

Tran et al.

Turgut et al.

hc(2ph) cte=4000

Q expérimentale

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

3500

50,0 kg/h 55,0 kg/h 60,0 kg/h 65,0 kg/h 70,0 kg/h 75,0 kg/h 80,0 kg/h 85,0 kg/h 90,0 kg/h

H
 (

W
/m

2
.k

)

m flow Fluide de travail

Gungor et Winterton

Tran et al.

Turgut et al.



73 
 

 

Figure 2.25 : Les pertes de pression expérimentaux et numériques 

En calculant les pertes de pression par frottement visqueux (Friedel) et en prenant par compte les pertes 

de pression par accélération, les simulations nous donnent une courbe qui ressemble en allure et en 

valeurs à la courbe expérimentale (avec des déviations < 10%). Cela confirme que la bonne corrélation à 

utiliser pour les pertes de pression côté fluide est celle de Friedel en prenant en compte les pertes de 

pression par accélération. 

Après avoir détaillé la méthode de modélisation des échangeurs de chaleur, la modélisation du 

compresseur, de la vanne de détente et de la bouteille liquide sera présentée. 

 

2.2.2 Le compresseur 
 

Certains systèmes de refroidissement comportent des compresseurs à vitesse variable, et d’autres des 

compresseurs à vitesse constante. Dans notre modèle, l’utilisateur a le choix de fixer la vitesse ou de la 

faire varier en fixant la pression d’évaporation (paramètre de contrôle).  

Les paramètres d’entrées du compresseur sont donc : 

- Le RPM sous forme d’une valeur fixe ou variable. 

- La cylindrée en m3. 

- Le rendement volumétrique. 

- Le rendement isentropique. 

Les équations qui régissent le fonctionnement du compresseur sont énumérées ci-dessous. 

Le rendement isentropique : 

𝜂𝑖𝑠 =
ℎ𝑖𝑛,𝑖𝑠 − ℎ𝑜𝑢𝑡

ℎ𝑖𝑛 − ℎ𝑜𝑢𝑡
     (163) 

Le débit du fluide de travail : 

0,2

0,3

0,4

0,5

0,6

0,7

0,8

0,9

50,0 kg/h 60,0 kg/h 70,0 kg/h 80,0 kg/h 90,0 kg/h

d
P

 (
b

ar
)

m flow Fluide de travail

dP Friedel avec accélération

dP expérimentale



74 
 

�̇�𝑓 =
𝑅𝑃𝑀

60
∗ 𝐶𝑦𝑙 ∗ 𝜌𝑖𝑛 ∗ 𝜂𝑣𝑜𝑙      (164) 

A noter que la masse volumique du réfrigérant à l’entrée du compresseur est obtenue dans le modèle 

global à partir de la masse volumique à la sortie de l’évaporateur. Les rendements isentropiques et 

volumétriques sont obtenus à partir des essais expérimentaux. 

 

2.2.3 La vanne de détente 
 

La détente dans la vanne est supposée isenthalpique tel que : 

ℎ𝑖𝑛,𝑒𝑥𝑝 = ℎ𝑜𝑢𝑡,𝑒𝑥𝑝     (165) 

Plusieurs types de vannes de détente existent. Les plus communes sont les vannes thermostatiques et les 

vannes électroniques. La vanne thermostatique régule son ouverture en comparant la surchauffe à 

l’évaporateur à la température de saturation du fluide de travail. Cette régulation se fait mécaniquement 

en appliquant une certaine pression qui correspond à la différence entre les températures mesurées. Dans 

le cas d’une vanne électronique, l’utilisateur de la machine choisit le degré de surchauffe désiré, et la 

vanne régule son ouverture électroniquement en utilisant un capteur de température placé à la sortie de 

l’évaporateur.  

 

2.2.4 La bouteille liquide 
 

Certains systèmes de refroidissement contiennent une bouteille liquide généralement placée à la sortie 

du condenseur. Il s'agit d'un composant important car il garantit que le réfrigérant à l’état liquide entre 

dans la vanne de détente quelque soit le régime de fonctionnement en constituant une réserve de fluide. 

Aussi, il permet de distribuer la charge de réfrigérant dans les composants du système de refroidissement 

d’une manière optimale.  

L’effet physique de la bouteille liquide est qu’elle impose théoriquement un sous-refroidissement nul à la 

sortie du condenseur, donc le réfrigérant sera en phase liquide saturé. Cependant, dans les applications 

réelles, la bouteille impose une certaine perte de charge à son entrée ce qui résulte en un sous-

refroidissement généralement d’environ 1 K. 

La modélisation de la bouteille dépend du besoin de l’étude. Si l’étude a pour but de modéliser un système 

de refroidissement sans prendre en compte la charge de réfrigérant, on peut représenter la bouteille 

simplement par un degré de sous-refroidissement de 1 K à la sortie du condenseur. Cependant, si le but 

est de prendre en compte la charge de réfrigérant (comme est le cas de notre étude), la bouteille nécessite 

une modélisation plus extensive. Cette modélisation sera détaillée dans la section prochaine qui explique 

la stratégie de résolution du système de refroidissement global. 
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2.3 Stratégie de résolution du modèle global 
 

Après avoir détaillé la modélisation des différents composants du système de refroidissement, il est 

important d’expliquer la stratégie de résolution du système de refroidissement global. En effet, en fermant 

la boucle des composants, les échangeurs de chaleur perdent des degrés de liberté et donc le nombre de 

paramètres d’entrée diminue. Pour mieux expliquer la stratégie de résolution, nous allons étudier deux 

systèmes de refroidissement simples, avec et sans bouteille liquide. 

 

2.3.1 Système de refroidissement sans bouteille liquide 
 

Le système en question tel qu’il est dans le modèle numérique, est représenté dans la figure 2.26 : 

 

Figure 2.26 : système de refroidissement sans bouteille 

Le système de refroidissement représenté dans la figure 2.26 contient un compresseur, un condenseur, 

une vanne de détente, un évaporateur et les sources et les puits des caloporteurs. Quand nous avons 

modélisé les échangeurs de chaleur seuls, les paramètres d’entrée côté fluide de travail étaient le débit 

massique de ce dernier, son enthalpie d’entrée et sa pression de sortie. Cependant, en fermant la boucle, 

le condenseur et l’évaporateur vont perdre deux degrés de liberté et donc deux paramètres d’entrée côté 

fluide. Etudions chaque échangeur seul : 

- Le condenseur : 

Le débit massique du réfrigérant au condenseur est imposé par le compresseur à partir de l’équation 164. 

Ce débit est constant dans tout le circuit et à travers tous les composants, car le système fonctionne en 
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régime stationnaire. Aussi l’enthalpie d’entrée est imposée par le rendement isentropique du compresseur 

à partir de l’équation 163. Il reste donc la pression de sortie comme paramètre d’entrée côté fluide.  

Cependant, durant le fonctionnement réel d’un tel système de refroidissement, la pression au condenseur 

est rarement imposée. En effet, elle est un résultat de la température du caloporteur (généralement la 

température ambiante en cas de condenseur à air), et de la charge de réfrigérant stockée dans le 

condenseur. Pour cela, dans la modélisation d’un tel système, on impose généralement le sous-

refroidissement à la sortie du condenseur. Ce sous-refroidissement représente la charge stockée dans le 

condenseur et le pincement nécessaire. Cependant, notre modèle est capable d’estimer ce sous-

refroidissement en utilisant la charge de réfrigérant comme paramètre d’entrée. En effet, en rentrant la 

masse totale du fluide comme paramètre d’entrée, le modèle est capable d’estimer la charge dans chaque 

échangeur en utilisant les corrélations du taux de vide. Voici les équations qui gèrent le modèle de la 

charge : 

𝑀𝑡𝑜𝑡 =  𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 + 𝑀é𝑣𝑎𝑝 +  𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝 + 𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝−𝑐𝑜𝑛𝑑 + 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑−𝑑é𝑡 + 𝑀𝑑é𝑡−é𝑣𝑎𝑝 + 𝑀é𝑣𝑎𝑝−𝑐𝑜𝑚𝑝    (166) 

Où 𝑀é𝑣𝑎𝑝 est calculée en utilisant les corrélations du taux de vide (cela est possible car la surchauffe est 

imposée), et 𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝  est calculée en utilisant la géométrie du compresseur. Les autres paramètres 

représentent la masse du réfrigérant dans les différents tuyaux : 

𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝−𝑐𝑜𝑛𝑑 =  𝜌𝑜𝑢𝑡,𝑐𝑜𝑚𝑝 ∗ 𝑉𝑐𝑜𝑚𝑝−𝑐𝑜𝑛𝑑     (167) 

𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑−𝑑é𝑡 =  𝜌𝑜𝑢𝑡,𝑐𝑜𝑛𝑑 ∗ 𝑉𝑐𝑜𝑛𝑑−𝑑é𝑡    (168) 

𝑀𝑑é𝑡−é𝑣𝑎𝑝 =  𝜌𝑜𝑢𝑡,𝑑é𝑡 ∗ 𝑉𝑑é𝑡−é𝑣𝑎𝑝    (169) 

𝑀é𝑣𝑎𝑝−𝑐𝑜𝑚𝑝 =  𝜌𝑜𝑢𝑡,é𝑣𝑎𝑝 ∗ 𝑉é𝑣𝑎𝑝−𝑐𝑜𝑚𝑝    (170) 

A noter que le réfrigérant en sortie du compresseur et de l’évaporateur est en phase vapeur, et donc sa 

masse peut être négligée dans les tuyaux reliant l’évaporateur au compresseur et le compresseur au 

condenseur (mais elle était incluse dans notre modèle). A la sortie du condenseur, le réfrigérant est à la 

phase liquide et donc sa masse ne peut pas être négligée dans ce qu’on appelle la ligne liquide. A la sortie 

de la vanne de détente, le réfrigérant est en diphasique. 

Ayant toutes les masses des composants et la masse totale, on peut estimer la masse du réfrigérant dans 

le condenseur en utilisant l’équation 166. Une fois cette masse estimée, la corrélation du taux de vide sera 

utilisée dans le sens inverse pour estimer le degré de sous-refroidissement au condenseur. Ce calcul est 

fait automatiquement par le logiciel qui résout les équations d’une manière acausale.  

- L’évaporateur : 

Comme expliqué précédemment, le débit massique du réfrigérant circulant dans la boucle est imposé par 

le compresseur. L’enthalpie d’entrée à l’évaporateur est désormais imposée par la détente isenthalpique 

du détendeur et l’équation 165. La pression de sortie reste donc comme paramètre d’entrée côté fluide.  

Certains systèmes fixent la pression d’évaporation par contrôle, mais dans ces systèmes, la vitesse de 

rotation du compresseur est variable. Ce choix existe dans notre modèle, mais dans notre cas d’application 

nous allons choisir de varier la pression et fixer la vitesse de rotation du compresseur. Il reste donc un 

paramètre d’entrée à imposer. Ce paramètre est le degré de surchauffe à la sortie de l’évaporateur, qui 



77 
 

est imposé par le détendeur durant l’application réelle. Dans le modèle numérique, il sera un paramètre 

constant imposé.  

Comme la charge totale de réfrigérant est imposée comme paramètre d’entrée, la masse résultante au 

condenseur va imposer le degré de sous-refroidissement, ce qui affecte l’équilibre du système. Donc, la 

charge totale du réfrigérant va en effet servir d’équation de fermeture du système. Cette modélisation est 

donc basée sur l’utilisation de la charge de réfrigérant comme paramètre d’entrée, ce qui est notre but 

pour pouvoir étudier l’effet de la charge et des fuites sur les différents paramètres du système de 

refroidissement en question.  

Le grand avantage de ce modèle numérique est qu’il prend comme paramètres d’entrée, les paramètres 

connus dans la vie réelle. Ces paramètres sont : 

- Les températures d’entrée des caloporteurs. 

- Les débits massiques (ou volumiques) des caloporteurs. 

- La masse totale du réfrigérant dans le système. 

- Le degré de surchauffe à la sortie de l’évaporateur. 

- La géométrie des échangeurs. 

- La géométrie du compresseur. 

- La géométrie des tuyaux. 

Un autre avantage est la flexibilité du modèle. Par exemple, on peut facilement choisir entre pression 

d’évaporation constante et vitesse du compresseur variable, ou pression d’évaporation variable et vitesse 

du compresseur constante.  

 

2.3.2 Système de refroidissement avec bouteille liquide 
 

La bouteille liquide est généralement placée après le condenseur et avant la vanne de détente. Durant le 

fonctionnement d’un système de refroidissement avec bouteille, le degré de sous-refroidissement n’est 

plus imposable par la charge de réfrigérant stockée dans le condenseur, mais par la bouteille liquide. Ce 

degré imposé est généralement ≈ 1 K.  

Si le but de la modélisation n’est pas l’étude de la charge du réfrigérant, on peut simplement enlever la 

masse totale (équation 166) du réfrigérant comme paramètre d’entrée, et ajouter une contrainte sur le 

degré de sous-refroidissement. Cependant, dans notre étude, la charge de réfrigérant totale est 

importante même avec la présence d’une bouteille liquide. Elle nous permettra d’étudier la distribution 

de la charge de réfrigérant dans les différents composants du système. Cette distribution varie en fonction 

des conditions opératoires.  

En incluant la masse de réfrigérant totale dans notre modèle contenant une bouteille liquide, l’équation 

166 devient : 

𝑀𝑡𝑜𝑡 =  𝑀𝑏𝑜𝑢𝑡 +  𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑 +  𝑀é𝑣𝑎𝑝 + 𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝 + 𝑀𝑐𝑜𝑚𝑝−𝑐𝑜𝑛𝑑 + 𝑀𝑐𝑜𝑛𝑑−𝑑é𝑡 + 𝑀𝑑é𝑡−é𝑣𝑎𝑝  

+ 𝑀é𝑣𝑎𝑝−𝑐𝑜𝑚𝑝    (171) 
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Ayant imposé le degré de sous-refroidissement, la masse de réfrigérant au condenseur devient connue. 

L’inconnue est donc la masse de réfrigérant dans la bouteille 𝑀𝑏𝑜𝑢𝑡. 

Cette masse est la somme de la masse de la phase vapeur et de la phase liquide dans la bouteille telle que : 

𝑀𝑏𝑜𝑢𝑡 = 𝑀𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 + 𝑀𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡    (172) 

Avec : 

𝑀𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 = 𝜌𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝑉𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡    (173) 

𝑀𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡 = 𝜌𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝑉𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡    (174) 

Les densités de la phase vapeur et de la phase liquide sont obtenues facilement à partir de la pression à 

la sortie du condenseur. 

Donc : 

𝑀𝑏𝑜𝑢𝑡 = 𝐻𝑡𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝐴 ∗ 𝜌𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 + 𝐻𝑡𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝐴 ∗ 𝜌𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡    (175)                                     

Où Ht représente la hauteur et A la section de la bouteille cylindrique.  

L’équation 175 contient deux inconnues. Une équation supplémentaire est nécessaire pour résoudre le 

système d’équations. Connaissant la géométrie de la bouteille, on peut ajouter l’équation (176). Cette 

équation montre que la somme de la hauteur de la phase liquide et la hauteur de la phase vapeur dans la 

bouteille est toujours constante. 

𝐻𝑡𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 + 𝐻𝑡𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡 = 𝑐𝑡𝑒    (176) 

Ces équations sont intéressantes, car il est difficile de mesurer la masse de réfrigérant dans la bouteille 

liquide dans les applications réelles, mais il est facile de mesurer la hauteur de la phase liquide en utilisant 

une mesure différentielle de pression par exemple, tel que : 

𝑑𝑃 = 𝜌𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑡𝑙,𝑏𝑜𝑢𝑡 + 𝜌𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻𝑡𝑔,𝑏𝑜𝑢𝑡    (177) 

 

2.4 Conclusion 
 

Dans ce chapitre, nous avons détaillé les différentes méthodes de modélisation d’échangeurs de chaleur. 

Cette étude nous a permis de choisir la méthode des volumes finis comme méthode adaptée à notre 

étude. Elle nous permettra en effet de discrétiser l’échangeur pour estimer correctement la charge de 

réfrigérant.  

Ensuite, nous avons détaillé les corrélations nécessaires pour la modélisation d’un échangeur de chaleur. 

Ces corrélations incluent celles des coefficients de transfert de chaleur côté fluide caloporteur et côté 

fluide de travail, les corrélations pour le calcul de perte de pression côté caloporteur et côté fluide de 

travail et le calcul de l’efficacité des ailettes. Le modèle et les corrélations ont été validés 

expérimentalement sur plusieurs échangeurs, mais seulement deux cas d’études ont été présentés dans 
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ce manuscrit. Ces cas d’études ont permis de vérifier que les puissances calculées numériquement sont en 

accord avec les puissances expérimentales, et de tirer certaines conclusions sur l’effet des corrélations.  

Aussi, une étude détaillée sur le taux de vide a été présentée. Le taux de vide est un paramètre important 

pour le calcul de la masse du réfrigérant en diphasique, ainsi que pour le calcul des pertes de pression. 

Plusieurs corrélations ont été introduites dans le modèle numérique et une étude qualitative a été 

réalisée. 

Après avoir détaillé la méthode de modélisation des échangeurs de chaleur, la modélisation du 

compresseur, de la vanne de détente et de la bouteille liquide a été expliquée.  

Ensuite, la stratégie de résolution du système de refroidissement global (boucle fermée) a été présentée. 

Un système sans bouteille et un système avec bouteille ont été étudiés.  

Le modèle physique du système de refroidissement est désormais complètement développé. Dans le 

chapitre 3, un banc d’essai est mis en place pour valider le modèle physique global. Une étude 

expérimentale sur l’effet de la charge sur les différents paramètres du système sera réalisée. Cette étude 

permettra aussi de valider le modèle numérique basé sur la charge. Le travail du chapitre 3 permettra de 

confirmer que le modèle numérique est un générateur de données fiable, et peut être utilisé dans un 

système d’apprentissage pour détecter les fuites ainsi que d’autres erreurs.  
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Chapitre 3  
 

 

Le modèle numérique du système de refroidissement maintenant réalisé, un banc d’essai est conçu pour 

le valider et pour réaliser des études reliées à la charge de réfrigérant.  

Dans ce chapitre, la configuration du banc d’essai sera présentée ainsi que l’instrumentation de ce dernier. 

Ensuite les tests réalisés sont détaillés : ces tests comportent des essais qui ont pour but la validation du 

modèle et des essais qui étudient l’impact de la charge de réfrigérant sur les différents paramètres du 

système de refroidissement. Enfin, la fiabilité du banc expérimental et du modèle numérique sera 

déterminée à partir d’une étude d’incertitude.  

 

3.1 Description du banc expérimental 
 

Le banc expérimental est constitué d'une chambre à température contrôlée (chambre climatique) 

représentant les conditions extérieures, et d'une boucle de propylène glycol à 40% (eau glycolée) 

représentant la charge à refroidir. Cette configuration expérimentale est illustrée dans la figure 3.1. 

L'unité de condensation est installée dans la chambre climatique. Cette dernière est équipée d'un 

climatiseur permettant de refroidir et de contrôler la température de la pièce en compensant la chaleur 

rejetée par l'unité (côté condenseur). La température de l'air est mesurée à l'entrée d'air du condenseur 

à l'aide d'un capteur de température PT100 avec une précision de ± 0,3 ° C. 

La boucle d’eau glycolée est équipée d'un réservoir de stockage de 200 L, d'un dispositif de chauffage 

(résistance électrique) pour contrôler la température d’entrée de l’eau glycolée, et d'une pompe de 

circulation pour contrôler son débit. La température de l’eau glycolée est mesurée à l'entrée et à la sortie 

de l'évaporateur de l'unité de condensation à l'aide de quatre capteurs thermocouple (deux à l'entrée et 

deux à la sortie) avec une précision de ± 0,5 ° C. Un débitmètre électromagnétique d'une précision de ± 

1% est utilisé pour mesurer le débit volumique de l’eau glycolée. 
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Figure 3.1 : Configuration du banc expérimental 

C: Compresseur; CP: Pompe de Circulation; Cond: Condenseur; dP: Différentiel de Pression; Evap: Evaporateur; L: 

Bouteille Liquide; M: Débitmètre volumétrique P: Capteur de Pression; R: Résistance; T: Capteur de Température; 

TXV: Vanne de détente Thermostatique 

 

3.2 Description du système et des tests réalisés 
 

L'équipement testé est un système de réfrigération contenant une bouteille liquide. Le R-134A est le fluide 

de travail. 

Selon son fabricant, le système de réfrigération présente les caractéristiques suivantes : 

 Réfrigérant de référence : R-134A 

 Charge nominale de réfrigérant : 8,6 kg 

 Puissance frigorifique nominale : 5,09 kW (à une température de gaz d'aspiration de 0 °C, un sous-

refroidissement liquide de 1 K, une température ambiante de 32 ° C et une température 

d'évaporation de -10 °C) 

 COP nominal = 2,44 

Pour les mesures des températures et des pressions sur le fluide de travail, des thermocouples avec une 

précision de ± 0,5 °C et des capteurs de pression avec une précision de ± 15 kPa sont installés aux entrées 

et aux sorties du condenseur et de l’évaporateur. 

Pour tous les tests réalisés, la puissance frigorifique est calculée par deux moyens : 

Le premier par rapport au débit massique et à la température d’eau-glycolée à l'entrée et à la sortie de 

l'évaporateur selon l'équation (178) : 
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𝑄𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙 = �̇�𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙𝑐𝑝,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙(𝑇𝑖𝑛,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙 − 𝑇𝑜𝑢𝑡,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙)    (178) 

Le second par rapport au débit massique et aux enthalpies du réfrigérant à l'entrée et à la sortie de 

l'évaporateur selon l'équation (179) : 

𝑄𝑡ℎ𝑒𝑟𝑚𝑜 = �̇�𝑓(ℎ𝑜𝑢𝑡,𝑒𝑣𝑎𝑝 − ℎ𝑖𝑛,𝑒𝑣𝑎𝑝)    (179) 

La consommation électrique du système est mesurée à l'aide d'un wattmètre. La valeur mesurée 

comprend la consommation électrique du compresseur et la consommation électrique du ventilateur du 

condenseur. 

Le coefficient de performance du système COPsystem est calculé selon l'équation (180). Le COPsystem est le 

rapport entre la capacité de refroidissement et la consommation électrique du système. Cette dernière 

comprend la consommation électrique du ventilateur du condenseur. 

𝐶𝑂𝑃𝑠𝑦𝑠𝑡𝑒𝑚 =
𝑄𝑐𝑜𝑙𝑑

𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝 + 𝑊𝑓𝑎𝑛
     (180) 

D'abord, nous commencerons par charger le système de réfrigération avec 3.5 kg de R-134A et nous 

effectuerons des tests dans des conditions nominales pour comparer nos résultats à ceux de la fiche 

technique du fabricant. Ces tests auront pour but de valider notre installation et notamment notre 

instrumentation.  

 

3.2.1 Tests de validation de la machine aux conditions nominales 
 

Les tests de validation de la machine ont été réalisés pour quatre points différents. Ces points 

correspondent aux températures ambiantes de 26°C, 31°C, 38°C et 44°C. La température d’évaporation 

est choisie fixe à -17 °C. Elle est maintenue constante en modifiant la température d’entrée de l’eau 

glycolée, et donc en jouant sur le pincement à l’évaporateur. 

La température de la chambre est régulée par le climatiseur. Les données sont enregistrées par un système 

d’acquisition avec des intervalles de 5 secondes. Pour chaque température ambiante, on attend la 

stabilisation du système. Une fois ce dernier stable, les données sont enregistrées pendant une heure pour 

s’assurer de la fiabilité de l’enregistrement. La moyenne des données est ensuite utilisée pour le calcul du 

COP et de la puissance frigorifique selon les équations (178-180). 

Les résultats expérimentaux de la puissance frigorifique et du COP seront ensuite comparés à ceux estimés 

par le logiciel du fabricant de l’unité de condensation dans les mêmes conditions. Ce logiciel prend comme 

paramètres d’entrée la température d’évaporation, la température ambiante et la surchauffe. Il donne en 

sortie la puissance frigorifique, la consommation électrique et le débit massique théoriques (selon les 

estimations du fabricant). 

Les résultats expérimentaux sont présentés dans le tableau 3.1. On appelle Q glycol et COP glycol la 

puissance et le COP calculés à partir de l’équation (178) (Bilan glycol). On appelle Q thermo et COP thermo 

la puissance et le COP calculés à partir de l’équation (179) (Bilan débit massique fluide frigorigène). 
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Température ambiante 26 °C 31°C 38 °C 44 °C 

T in glycol (°C) 28.34 7.02 -3.12 -5.337 

T out glycol (°C) 25.84 3.747 -10.2 -12.364 

Débit glycol (L/s) 0.31518 0.26 0.132 0.1296 

Q glycol (W) 3171.87 3434.75 3776.29 3677.61 

COP glycol 1.944 2.071 2.152 2.126 

T évaporation (°C) -17.243 -17.143 -16.668 -17.355 

T condensation (°C) 32.7 37.4 44 49.4 

Surchauffe (K) 24.4 12.6 1.2 0.5 

Q thermo (W) 3842,1 3616,6 3187,32 2883,06 

COP thermo 2,355 2,181 1,816 1,667 

Tableau 3.1 : Résultats expérimentaux des tests de validation 

Le tableau 3.2 présente les résultats de la puissance frigorifique et du COP estimés par le logiciel du 

fournisseur de l’unité de condensation aux mêmes conditions opératoires. 

Température ambiante 26 °C 31°C 38 °C 44 °C 

Q thermo (W) 3980 3650 3290 2950 

COP thermo 2.535 2.24 1.91 1.71 

Tableau 3.2 : Résultats estimés par le logiciel du fournisseur 

 

Figure 3.2 : Graphique représentant les puissances théoriques (estimés par le logiciel du fabricant) et 
expérimentales en fonction de la température ambiante 
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Figure 3.3 : Graphique représentant les COP théoriques et expérimentaux en fonction de la 
température ambiante 

En utilisant l’équation (178) (le bilan glycol) pour le calcul de la puissance frigorifique et le COP, on trouve 

que Q glycol varie entre une sous-estimation de -20,3% et une surestimation de 24,6% par rapport à Q 

théorique. De plus, l’allure de la courbe glycol ne correspond pas à l’allure de la courbe théorique. 

En utilisant l’équation (179) (bilan débit massique fluide frigorifique) pour le calcul de la puissance 

frigorifique et le COP, on trouve que Q thermo sous-estime Q théorique entre -3.46% et -0.91%. Le COP 

thermo sous-estime le COP théorique entre -7.1% et -2.51%. L’allure de la courbe théorique ressemble à 

l’allure de la courbe thermo. 

Étant donné que l’équation (179) (bilan débit massique fluide frigorifique) donne des résultats proches des 

résultats estimés par les fabricants de l’unité de condensation, et des allures d’évolution de courbes 

correctes, elle sera utilisée pour tous les calculs ultérieurs. 

La divergence des résultats en utilisant la méthode bilan glycol peut être majoritairement corrélée aux 

incertitudes des mesures des températures de glycol, ou à l’incertitude de mesure du débit glycol. La 

méthode Monte-Carlo est utilisée pour mettre en évidence l’effet de l’incertitude. Elle consiste à prendre 

des valeurs aléatoires des paramètres relatifs au calcul de la puissance frigorifique. Ces valeurs aléatoires 

sont entre deux bornes qui représentent l’incertitude du capteur tel que, pour une variable y : 

𝑏𝑜𝑟𝑛𝑒𝑠 = 𝑦𝑚𝑒𝑠𝑢𝑟é𝑒 ±  𝑒𝑟𝑟𝑒𝑢𝑟     (181) 

Par exemple, pour le calcul de la puissance frigorifique en utilisant le bilan glycol : 

 𝑄𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙,𝑎𝑙é𝑎 = �̇�𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙,𝑎𝑙é𝑎𝑐𝑝,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙(𝑇𝑖𝑛,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙,𝑎𝑙é𝑎 − 𝑇𝑜𝑢𝑡,𝑔𝑙𝑦𝑐𝑜𝑙.𝑎𝑙é𝑎)    (182) 

Avec une incertitude de ±0.5°𝐶 sur les températures mesurées et ±1% sur le débit mesuré. 

Ce calcul sera appliqué sur un grand nombre de points, pour pouvoir tirer comme résultat l’écart type (les 

bornes d’erreur moyenne) sur Qglycol. Le même calcul sera aussi réalisé sur Qthermo en prenant en compte 

l’incertitude sur les capteurs de pression, les capteurs de température et le débit massique côté 

réfrigérant.              
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Le tableau 3.3 résume les résultats de la méthode Monte-Carlo en ce qui concerne l’incertitude des 

mesures Glycol et Thermo. La figure 3.4 montre les résultats des puissances frigorifiques avec les barres 

d’erreurs. 

Température Ambiante (°C) 26 31 38 43,84 

Q thermo moyenne (W) 3731 3447 3217 2917,75 

Ecart type 119,2 112,37 104,35 61,33 

Q glycol moyenne (W) 3174 3423 3760,9 3674,69 

Ecart type 1726,37 1387,34 726,21 695,76 

Tableau 3.3 : Résultats de la méthode Monte-Carlo 

 

Figure 3.4 : Graphe représentant la moyenne des puissances frigorifiques calculées par la méthode 
Monte-Carlo avec les barres d’erreurs 

On remarque clairement que l’erreur sur le bilan glycol est largement supérieure à l’erreur sur le bilan 

thermo. Cette grande erreur résulte en un manque de fiabilité sur les mesures du bilan glycol. Le choix 

d’utiliser le bilan thermo, qui possède des erreurs plus faibles par rapport au bilan glycol, et qui donne des 

résultats proches de ceux estimés par le fabricant, est donc justifié.  

Ces tests ont donc permis de valider le fonctionnement correct de la machine, et de choisir la méthode 

fiable de calcul de la puissance froid et du COP du système. 

 

3.2.2 Validation et calage du modèle numérique par rapport à la machine 
 

La validation la plus importante est celle des échangeurs des chaleurs. Pour cela, cette section se focalisera 

sur la validation des échangeurs individuellement, en comparant la puissance échangée 

expérimentalement à celle obtenue numériquement. Le modèle complet de la boucle sera utilisé pour 

valider l’effet de la charge sur les différents paramètres thermodynamiques.  
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Les géométries détaillées du condenseur et de l’évaporateur sont présentées ci-dessous, ainsi que les 

corrélations utilisées dans les modèles. 

i. Le condenseur 

Le condenseur utilisé dans le banc expérimental est un condenseur à tubes ronds ailettés. Le fluide 

caloporteur est l’air. Sa géométrie détaillée est présentée dans le tableau 3.4 : 

Variable géométrique Valeur 

Nombre de circuits parallèles identiques 6 

Nombre de colonnes 2 

Nombre de passes 6 

Discrétisation côté air 3 

Discrétisation côté R134a 5 

Diamètre intérieur du tube 5 mm 

Longueur du tube 1064 mm 

Matériel Aluminium 

Epaisseur des ailettes 2 mm 

Nombre d’ailettes par 10 cm 59 

Type d’ailettes Ondulées 

Tableau 3.4 : Géométrie détaillée du condenseur 

Une représentation générique du circuitage d’un échangeur à tube ronds ailettés est représentée dans la 

figure 3.5 : 

 

Figure 3.5 : Représentation générique du circuitage d’un échangeur à tubes ronds ailettés 

Le tableau 3.5 résume les corrélations utilisées au niveau du condenseur. 

Type de corrélation Corrélation utilisée 
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Coefficient de transfert de chaleur côté air Wang et al. [87] 

Perte de pression côté air Wang et al. [87] 

Rendement des ailettes Wang et al. [88] 

Coefficient de transfert de chaleur côté fluide de 
travail 

Webb et Zhang [79] 

Perte de pression côté fluide de travail Friedel [82] + accélération 

Corrélation du taux de vide Homogène 

Tableau 3.5 : Corrélations utilisées pour le modèle du condenseur 

ii. L’évaporateur 

L’évaporateur utilisé dans le banc expérimental est un évaporateur à plaques. Le fluide caloporteur est du 

monopropylène glycol à 40%. Sa géométrie détaillée est présentée dans le tableau 3.6 : 

Variable géométrique Valeur 

Diamètre d’entrée 24 mm 

Longueur verticale 479 mm 

Longueur horizontale 72 mm 

Epaisseur de la paroi 0.1 mm 

Discrétisation 8 

Nombre de circuits parallèles 16 

Diamètre hydraulique de la conduite 4.3 mm 

Tableau 3.6 : Géométrie détaillée de l’évaporateur 

Une représentation générique du circuitage d’un échangeur à plaques est représentée dans la figure 3.6 : 

 

Figure 3.6 : Représentation générique du circuitage d’un échangeur à plaques [91] 

Le tableau 3.7 résume les corrélations utilisées au niveau du condenseur. 

Type de corrélation Corrélation utilisée 

Coefficient de transfert de chaleur côté eau 
glycolée 

Dittus et Boelter [66] 

Perte de pression côté eau glycolée Blasius 

Coefficient de transfert de chaleur côté fluide de 
travail 

Tran et al. [73] 

Perte de pression côté fluide de travail Friedel [82] + accélération 

Corrélation du taux de vide Homogène 

Tableau 3.7 : Corrélations utilisées pour le modèle de l’évaporateur 
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Trois tests ont été réalisés pour caler le modèle et valider les corrélations, aux températures ambiantes 

suivantes : 29 °C, 38 °C et 43.5°C.  

Les résultats expérimentaux des puissances de condensation et d’évaporation seront comparés aux 

résultats obtenus par le modèle numérique. 

Les conditions et les résultats expérimentaux sont présentés dans le tableau 3.8. 

Température ambiante 29 °C 38°C 43.5 °C 

T évaporation (°C) -3.7 -2.5 -1.8 

T condensation (°C) 47.8 53.5 57.6 

Surchauffe (K) 7.9 7.1 9.22 

Q cond thermo (W) 9069 8723 8406 

Q evap thermo (W) 6736 6052 5877 

COP thermo 2.8 2.36 2.22 

Tableau 3.8 : Résultats expérimentaux des tests de validation 

Le tableau 3.9 présente les puissances et à l’évaporateur estimées par le modèle numérique. 

Température ambiante 29 °C 38°C 43.5 °C 

Q condensation (W) 9321 8610 8511 

Q évaporation (W) 6938 6220 5969 

Tableau 3.9 : Résultats estimés par le modèle numérique 

 

Figure 3.7 : Graphique représentant les puissances de condensation numériques (estimées par le 
modèle) et expérimentales en fonction de la température ambiante 
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Figure 3.8 : Graphique représentant les puissances d’évaporation numériques (estimées par le modèle) 
et expérimentales en fonction de la température ambiante 

La figure 3.7 montre que la puissance de condensation numérique varie entre -1.29 % et 2.77% par rapport 

à la puissance de condensation expérimentale. La figure 3.8 montre que la puissance d’évaporation 

numérique varie entre 1.56% et 3.22% par rapport à la puissance d’évaporation expérimentale. Cette 

différence est acceptable d’un point de vue thermodynamique global, et montre que le modèle n’a pas 

nécessairement besoin de calage.  

Après avoir vérifié la validité du modèle numérique des échangeurs, des tests sont nécessaires pour 

vérifier la capacité du modèle d’une boucle complète basé sur la charge de réfrigérant, d’estimer 

correctement les paramètres de fonctionnement du cycle. 

 

3.2.3 Tests de l’effet de la charge sur les paramètres du système 
 

Ces tests ont comme objectif d’étudier l’effet de la charge sur le fonctionnement de la machine, et de 

valider le modèle numérique de la boucle. 

Les tests sont réalisés à une température ambiante presque constante autour de 38 °C. La machine sera 

remplie de réfrigérant jusqu’à que la bouteille soit pleine. Pour détecter que la bouteille est pleine, la 

machine sera chargée durant le fonctionnement et nous allons observer la haute pression et le sous-

refroidissement du système en temps réel. Ces deux paramètres resteront constants tant que la bouteille 

n’est pas complètement pleine. Une fois la bouteille remplie, toute masse de fluide additionnelle sera 

stockée dans le condenseur. Ce stockage va causer l’augmentation de la haute pression et l’augmentation 

du sous refroidissement. Une fois une variation de ces paramètres observée, nous arrêtons la charge de 

réfrigérant et nous enregistrons le point de fonctionnement stabilisé. Cette charge de réfrigérant 

correspondra au point 0 g. 

Ensuite, quatre surcharges ont été effectuées. A chaque surcharge, on attend la stabilisation du système 

et on enregistre les données pendant 20 minutes avec des intervalles de 5 secondes entre les 

enregistrements. Respectivement, les masses ajoutées sont : 75g, 160 g (total =235g), 170g (total =405g) 

et 170g (total =575g) de réfrigérant. Cinq points expérimentaux sont donc enregistrés. 
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D’abord, les résultats expérimentaux sont présentés dans le tableau 3.10. 

Surcharge 0g 75g 
160g 
(235g 
total) 

170g 
(405g 
total) 

170g 
(575g 
total) 

Température Ambiante 37.2 °C 37.9 °C 38.3 °C 38.9 °C 39.4°C 

HP (bar) 13.4 13.71 14.36 15.27 16.7 

BP (bar) 2.99 3 3.01 3.02 3.05 

Sous-refroidissement (K) 9.44 10.8 12.5 15.2 18.8 

Q condensation (W) 10541 10445 10480 10541 10531 

Q évaporation (W) 8038 7921 7913 7915 7817 

COP 3.06 2.99 2.94 2.88 2.76 

Tableau 3.10 : Résultats expérimentaux des tests de surcharge 

On remarque que la BP reste presque constante avec la surcharge. Les graphes suivants montrent 

l’évolution de la HP, du sous-refroidissement, de la puissance frigorifique et du COP en fonction de la 

surcharge. A noter que la masse totale de R134a dans le système avant la surcharge (au point 0 g) est 

d’environ 9.65 kg. 

 

Figure 3.9 : Evolution de la HP en fonction de la surcharge 
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Figure 3.10 : Evolution du sous refroidissement en fonction de la surcharge 

 

Figure 3.11 : Evolution de la puissance d’évaporation en fonction de la surcharge 

 

Figure 3.12 : Evolution du COP en fonction de la surcharge 
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La pression de refoulement et le sous refroidissement augmentent avec la surcharge. En effet, le fluide 

ajouté va se stocker dans le condenseur ce qui augmentera la pression. Aussi, cela va augmenter la densité 

moyenne, réduisant le taux de vide, donnant donc plus de volume à la partie liquide, ce qui va améliorer 

l’échange thermique et donc augmentera le sous-refroidissement. La pression de refoulement augmente 

de 13.4 bar à 16.7 bar avec la surcharge de 575 g. Le sous refroidissement augmente de 9.44 K à 18.816 K 

avec la surcharge de 575g. 

La surcharge de 575 g a causé une dégradation de la puissance frigorifique de 8038.55 W à 7817.43 W ce 

qui équivaut une diminution de 2.75%. Il faut noter que la température ambiante a augmenté de 2 °C ce 

qui va aussi dégrader la puissance frigorifique. Donc la diminution de la puissance frigorifique n’est pas 

causée exclusivement par la surcharge. 

Le COP s’est dégradé de 3.064 à 2.758 avec la surcharge de 575 g. Cela équivaut une baisse de 9.98 % du 

COP. Même avec l’augmentation de 2 °C de la température ambiante, cette baisse du COP peut être 

fortement corrélée à la surcharge qui cause une consommation supplémentaire au niveau du 

compresseur. En effet, le compresseur doit faire plus de travail pour comprimer le fluide aux nouvelles 

hautes pressions qui augmentent avec la surcharge. 

Après avoir étudié l’effet de la charge sur les paramètres du système de refroidissement, il est clair qu’il 

existe une corrélation directe entre la charge et la pression de refoulement, le sous refroidissement et le 

COP. Il est donc nécessaire de voir si le modèle numérique peut estimer ces paramètres correctement en 

fonction de la charge de réfrigérant.  

Pour rappel, la méthode de résolution expliquée dans la section 2.3.1 pour les systèmes de refroidissement 

sans bouteille, consiste à introduire les paramètres suivants comme paramètres d’entrée au modèle 

numérique. 

Composant Paramètre d’entrée 

Condenseur 

Température ambiante (air) (°C) 

Débit de l’air (m3/h) 

Pression de sortie de l’air (Pa) 

Géométrie détaillée 

Evaporateur 

Température d’entrée de l’eau glycolée (°C) 

Pression de sortie de l’eau glycolée (Pa) 

Surchauffe (K) 

Géométrie détaillée 

Compresseur 

RPM (tours/min) 

Cylindrée (m3) 

Rendement isentropique 

Rendement volumétrique 

Système global 

Type de réfrigérant 

Masse totale du réfrigérant 

Géométrie de la tuyauterie 

Tableau 3.11 : Paramètres d’entrée des différents composants 

Les corrélations de taux de vide seront utilisées pour déterminer la masse de réfrigérant dans le 

condenseur et dans l’évaporateur en utilisant l’équation 166 (chapitre 2.3.1), ce qui va permettre de 

trouver la pression de refoulement et le degré de sous refroidissement. La masse à l’évaporateur n’a pas 
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d’effet sur le calcul des paramètres à l’évaporateur car la surchauffe est introduite comme paramètre 

d’entrée. Cependant, elle est nécessaire pour boucler l’équation 166.  

Sept corrélations de taux de vide seront testées au condenseur à chaque surcharge : la corrélation 

homogène, Chisolm [62], Xu et al. [65], Massena [61], Yashar et al. [59], Lockhart et Martinelli [57] et Huq 

et Loth [64]. Ces corrélations ont été résumées dans le chapitre 2.2.1.a. Les simulations ont montré que la 

charge à l’évaporateur est minime en comparaison avec celle au condenseur, et donc sa variation est 

négligeable en changeant la corrélation de taux de vide utilisée à l’évaporateur. Pour cela, la corrélation 

homogène sera utilisée pour estimer la charge à l’évaporateur durant toutes les simulations. 

Les résultats des simulations sont présentés dans les tableaux 3.12-3.16. Ces résultats étant importants 

mais nombreux, un résumé est présenté à la fin afin de les analyser. Un tableau est représenté pour chaque 

surcharge. 
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Expérimental 13,5  9,44  8038  10541  3,06  190  

Homogène 13,77 2,00 7,80 -17,37 8032 -0,07 10684 1,36 3,03 -0,98 197,50 3,95 

Chisolm 13,69 1,41 5,88 -37,71 7938 -1,24 10584 0,41 3 -1,96 198,56 4,51 

Xu et al. 13,72 1,63 6,57 -30,40 7972 -0,82 10620 0,75 3,01 -1,63 198,19 4,31 

Massena 13,7 1,48 6,01 -36,33 7945 -1,16 10591 0,47 3 -1,96 198,49 4,47 

Yashar et al. 13,64 1,04 4,43 -53,07 7865 -2,15 10507 -0,32 2,97 -2,94 199,36 4,93 

Lockhart Martinelli 13,75 1,85 7,22 -23,52 8004 -0,42 10654 1,07 3,02 -1,31 197,8 4,11 

Huq et Loth 13,52 0,15 0,5 -94,70 7655 -4,76 10292 -2,36 2,9 -5,23 201,66 6,14 

Tableau 3.12 : Résultats des simulations numériques à 0 g surcharge 
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Expérimental 13,81  10,83  7920  10445  2,99  188,14  

Homogène 14,14 2,39 9,53 -12,05 8164 3,08 10869 4,06 3,02 0,94 199,20 5,88 

Chisolm 14,05 1,74 7,85 -27,56 8084 2,07 10780 3,21 2,998 0,27 200,05 6,33 

Xu et al. 14,07 1,88 8,46 -21,93 8114 2,45 10813 3,52 3 0,33 199,7 6,14 

Massena 14,05 1,74 7,95 -26,63 8085 2,08 10786 3,26 3 0,33 200 6,30 

Yashar et al. 13,98 1,23 6,46 -40,38 8015 1,20 10706 2,50 2,977 -0,43 200,77 6,71 

Lockhart Martinelli 14,11 2,17 9,13 -15,74 8146 2,85 10848 3,86 3,01 0,67 199,4 5,98 

Huq et Loth 13,84 0,22 2,62 -75,82 7812 -1,36 10495 0,48 2,91 -2,68 202,9 7,85 

Tableau 3.13 : Résultats des simulations numériques à 75 g surcharge 
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Expérimental 14,44  12,56  7913  10480  2,94  187,53  

Homogène 14,54 0,69 12,30 -2,07 8114 2,54 10801 3,06 3,02 2,72 194,74 3,84 

Chisolm 14,35 -0,62 10,9 -13,22 8066 1,93 10733 2,41 3,02 2,72 195,2 4,09 
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Xu et al. 14,41 -0,21 11,4 -9,24 8085 2,17 10758 2,65 3,02 2,72 195 3,98 

Massena 14,37 -0,48 11 -12,42 8070 1,98 10739 2,47 3,02 2,72 195,19 4,08 

Yashar et al. 14,23 -1,45 9,62 -23,41 8016 1,30 10670 1,81 3,02 2,72 195,7 4,36 

Lockhart Martinelli 14,51 0,48 12,07 -3,90 8107 2,45 10790 2,96 3,02 2,72 194,82 3,89 

Huq et Loth 14,05 -2,70 6,18 -50,80 7850 -0,80 10490 0,10 2,97 1,02 197,9 5,53 

Tableau 3.14 : Résultats des simulations numériques à 235 g surcharge 

405 g 

H
P

 (b
ar) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

So
u

s re
f 

(K
) 

D
é

viatio
n

 
(%

) 

Q
 e

vap
 

(W
) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

Q
 co

n
d

 
(W

) 

D
é

viatio
n

 
(%

) 

C
O

P
 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

D
é

b
it ré

f 
(kg/h

) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

Expérimental 15,35  15,25  7817  10541  2,88  187,22  

Homogène 15,57 1,43 15,62 2,43 8147 4,22 10949 3,87 2,90 0,69 194,16 3,71 

Chisolm 15,14 -1,37 14,1 -7,54 8128 3,98 10884 3,25 2,94 2,08 194,81 4,05 

Xu et al. 15,26 -0,59 14,55 -4,59 8134 4,06 10903 3,43 2,93 1,74 194,7 4,00 

Massena 15,16 -1,24 14,16 -7,15 8129 3,99 10886 3,27 2,94 2,08 194,8 4,05 

Yashar et al. 14,89 -3,00 13,06 -14,36 8109 3,74 10837 2,81 2,97 3,13 195 4,16 

Lockhart Martinelli 15,46 0,72 15,24 -0,07 8143 4,17 10933 3,72 2,91 1,04 194,66 3,97 

Huq et Loth 14,47 -5,73 10,01 -34,36 8005 2,41 10689 1,40 2,98 3,47 196 4,69 

Tableau 3.15 : Résultats des simulations numériques à 405 g surcharge 

575 g 

H
P

 (b
ar) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

So
u

s re
f 

(K
) 

D
é

viatio
n

 
(%

) 

Q
 e

vap
 

(W
) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

Q
 co

n
d

 
(W

) 

D
é

viatio
n

 
(%

) 

C
O

P
 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

D
é

b
it ré

f 
(kg/h

) 

D
é

viatio
n

 

(%
) 

Expérimental 16,77  18,81  7817  10531  2,758  185,24  

Homogène 16,99 1,31 19,72 4,80 8179 4,63 11129 5,68 2,77 0,44 194,60 5,05 

Chisolm 16,57 -1,19 18,39 -2,26 8165 4,45 11073 5,15 2,8 1,52 194,7 5,11 

Xu et al. 16,7 -0,42 18,81 -0,03 8170 4,52 11091 5,32 2,79 1,16 194,6 5,05 

Massena 16,57 -1,19 18,4 -2,21 8165 4,45 11073 5,15 2,81 1,89 194,7 5,11 

Yashar et al. 16,14 -3,76 16,97 -9,81 8147 4,22 11012 4,57 2,84 2,97 194,9 5,21 

Lockhart Martinelli 16,96 1,13 19,63 4,33 8178 4,62 11125 5,64 2,77 0,44 194,6 5,05 

Huq et Loth 15,19 -9,42 13,59 -27,77 8102 3,65 10866 3,18 2,93 6,24 195,38 5,47 

Tableau 3.16 : Résultats des simulations numériques à 575 g surcharge 

Analyse des résultats : 

 Toutes les corrélations de taux de vide donnent des résultats satisfaisants d’un point de vue 

global : les puissances d’évaporation et de condensation varient entre -2% et +5% en comparaison 

avec les puissances expérimentales. 

 Le COP varie entre -3% et +3% pour toutes les corrélations. 

 Tous les résultats obtenus à partir des différentes corrélations de taux de vide montrent une 

augmentation de la HP et du sous-refroidissement avec l’augmentation de la charge, ainsi qu’une 

baisse du COP. 

 L’évaluation de la HP est généralement satisfaisante avec Xu et al. donnant l’estimation la plus 

proche (entre -1% et +2% par rapport à l’expérimental). 

 L’évaluation du sous refroidissement dépend de la corrélation, et la corrélation de Lockhart et 

Martinelli donne l’estimation la plus proche par rapport aux autres corrélations. L’estimation de 
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la HP en utilisant Lockhart et Martinelli est aussi satisfaisante (entre 0% et +2% par rapport à 

l’expérimental). 

 Toutes les corrélations (sauf Huq et Loth) donnent des puissances d’évaporation et de 

condensation et des débits de réfrigérant très proches en valeur. 

 La corrélation de Huq et Loth estime mal le degré de sous refroidissement (entre -94% et -27.7% 

par rapport à l’expérimental). 

Conclusions : 

 Les paramètres qui varient clairement avec la variation de la charge sont la haute pression, le sous 

refroidissement et le COP. 

 La corrélation développée par Lockhart et Martinelli sera choisie pour l’estimation du taux de vide 

au condenseur comme elle présente des estimations proches de la HP, le sous refroidissement et 

le COP par rapport aux autres corrélations. 

 Cependant, il faut étudier l’effet de l’incertitude des capteurs et du modèle numérique sur les 

résultats pour déterminer la fiabilité du modèle. Cette étude sera présentée dans la section 

prochaine. 

 Aussi, une étude de sensibilité des différents paramètres étudiés (HP, sous refroidissement, COP) 

par rapport à la variation de la charge de réfrigérant est importante pour vérifier la fiabilité du 

modèle. Cette étude sera présentée dans le chapitre 4.  

Les figures 3.13 et 3.14 montrent l’évolution des HP et des degrés de sous refroidissement 

expérimentalement et en utilisant la corrélation de Lockhart et Martinelli. 

 

Figure 3.13 : HP expérimentale et HP calculée à partir de Lockhart Martinelli 
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Figure 3.14 : Sous ref expérimental et sous ref calculé à partir de Lockhart Martinelli 

 

3.2.4 Distribution de la charge 
 

Cette partie permettra d’étudier la distribution de la charge dans les composants du système à différentes 

surcharges. Plus particulièrement, elle nous permettra d’étudier l’endroit de stockage de la charge 

ajoutée. Les composants du système et les masses de réfrigérant contenues dans ces dernières (pour les 

différentes surcharges) sont représentés dans le tableau 3.17. La variation de la charge dans chaque 

composant est représentée dans le tableau 3.18. 

 
0 g  

(Total 9.65 kg) 

75 g  
(Total 9.725 

kg) 

235 g  
(Total 9.885 

kg) 

405 g  
(Total 10.055 

kg) 

575 g  
(Total 10.225 

kg) 

Condenseur 389,9 428,7 518,7 662,85 806,07 

Evaporateur 59,9 60,6 61,8 62,2 62,64 

Collecteur 
sortie 

condenseur 
148,16 148,74 149,8 150,24 150,66 

Tuyau 
condenseur-

bouteille 
274,43 275,37 277,4 278,16 278,9 

Tuyau 
bouteille-
détendeur 

325,48 326,7 329,16 330 330,97 

Bouteille 
liquide 

8436 8469 8532 8555,18 8578,9 

Autres* 16,13 15,89 16,14 16,37 16,86 

Tableau 3.17 : Distribution de la charge dans les différents composants aux différentes surcharges 

*Les autres composants sont le tuyau détendeur-évaporateur, le tuyau évaporateur compresseur, le compresseur et 

le tuyau compresseur-condenseur 
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0 g  

(Total 9.65 kg) 

75 g  
(Total 9.725 

kg) 

160 g  
(Total 9.885 

kg) 

170 g  
(Total 10.055 

kg) 

170 g  
(Total 10.225 

kg) 

Condenseur Réf 38,8 90 144,15 143,22 

Evaporateur Réf 0,7 1,2 0,4 0,44 

Collecteur 
sortie 

condenseur 
Réf 

0,58 1,06 0,44 0,42 

Tuyau 
condenseur-

bouteille 
Réf 

0,94 2,03 0,76 0,74 

Tuyau 
bouteille-
détendeur 

Réf 
1,22 2,46 0,84 0,97 

Bouteille 
liquide 

Réf 
33 63 23,18 23,72 

Autres* Réf -0,24 0,25 0,23 0,49 

Tableau 3.18 : Variation de la charge dans les différents composants aux différentes surcharges 

On remarque qu’une grande partie de la charge ajoutée est stockée dans le condenseur. La charge ajoutée 

ne peut pas se stocker dans la bouteille liquide qui est complètement remplie en réfrigérant liquide, 

cependant nous remarquons qu’une partie non négligeable de la surcharge est stockée dans cette 

dernière. Cela est dû à l’effet combiné de l’augmentation de la haute pression et du degré de sous-

refroidissement avec la surcharge, qui cause une augmentation de la densité du réfrigérant dans la 

bouteille liquide. Et comme cette dernière possède un grand volume par rapport au reste du circuit (elle 

contient ≈  85% de la charge totale), cette augmentation de densité causera une augmentation non 

négligeable de la charge dans la bouteille. 

 

3.2.5 Etude d’incertitude 
 

Dans une section précédente (3.2.3), le modèle numérique s’est montré capable d’estimer les différents 

paramètres (puissances, pression, COP…) d’une manière fiable en comparaison avec l’expérimental. 

Cependant, il existe une incertitude sur les tests expérimentaux et sur les simulations numériques qui 

pourraient être importants. En effet, les capteurs utilisés présentent une incertitude de mesure qui se 

traduit aussi en une incertitude sur les puissances mesurées (comme nous l’avons montré dans la section 

3.2.2). Les données de certains de ces capteurs sont aussi utilisées comme paramètres d’entrée dans le 

modèle numérique. Aussi, une incertitude est présente sur la mesure de la géométrie du condenseur à 

cause de l’indisponibilité de la fiche du fabricant. Par contre, la géométrie détaillée de l’évaporateur a été 

fournie par son fabricant. 

Le tableau 3.19 résume les paramètres les plus importants qui présentent une incertitude relative soit aux 

tests expérimentaux pour le calcul des puissances, soit au modèle numérique : 

 Expérimentale Modèle numérique 

Température ambiante  X (±0.3°C) 
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Température entrée eau 
glycolée 

 X (±0.5°C) 

Débit massique eau glycolée  X (±1%) 

Débit massique air  X (±1%) 

Température d’aspiration X (±0.5°C) X (±0.5°C) 

Géométrie du condenseur  X  

Puissance du compresseur X (±1%)  

Pression d’évaporation X (±15kPa)  

Pression de condensation X (±15kPa)  

Température de refoulement X (±0.5°C)  

Température de sortie 
condenseur 

X (±0.5°C)  

Tableau 3.19 : Paramètres présentant une incertitude relative à l’étude 

A noter que la géométrie du condenseur comporte un très grand nombre de paramètres, donc l’étude 

d’incertitude relative à cette dernière se focalisera sur le diamètre interne des tubes, l’espacement des 

ailettes, et la géométrie des ailettes (le pas et l’amplitude des ondes). Nous considérerons une erreur de 

±5% sur ces paramètres géométriques. 

Les paramètres qui montrent des incertitudes étant nombreux, l’étude se focalisera sur l’effet de ces 

derniers sur le calcul numérique de la pression HP, le degré de sous refroidissement, et le COP (ces 

paramètres sont les plus affectés par la charge de réfrigérant).  

Le cas d’étude sera la surcharge de 405 g en utilisant la corrélation de Lockhart-Martinelli. Ce point a 

montré une grande similitude entre les valeurs expérimentales et les valeurs numériques de la pression 

de refoulement et le degré de sous refroidissement. Il permettra donc d’isoler l’effet de l’incertitude des 

paramètres du tableau 3.19.  

La méthode Monte-Carlo est utilisée pour varier aléatoirement les paramètres du tableau 3.19 afin 

d’obtenir des barres d’erreurs relatives sur les résultats. Pour cela, un code développé sur python sera 

connecté au logiciel Dymola afin d’automatiser les simulations. L’étude a été réalisée sur 1500 points 

aléatoires. Les résultats sont représentés dans le tableau et les figures ci-dessous. 

 Expérimentale Numérique 

Valeur 
Moyenne 

Ecart Type Valeur 
Moyenne 

Ecart Type 

Puissance d’évaporation (W) 7914 90.7 8142 54.7 

Puissance de condensation (W) 10541 97 10932 72 

Pression de refoulement (bar) 15.35 0.068 15.45 0.47 

Degré de Sous refroidissement (K) 15.25 0.25 15.22 0.79 

COP 2.88 0.02 2.91 0.028 

Tableau 3.20 : Comparaison entre les résultats expérimentaux et numériques 
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Figure 3.15 : Résultats expérimentaux et numériques à 405 g surcharge 

 

Les résultats de l’étude d’incertitude montrent que malgré l’erreur engendrée par les données d’entrée 

au modèle numérique et les incertitudes des grandeurs expérimentales, la validité des résultats 

numériques est robuste, notamment sur les trois paramètres clés : COP, sous refroidissement et haute 

pression. 

 

3.3 Cas d’études numériques d’un système contenant une bouteille 
liquide 

 

Plusieurs systèmes de refroidissement contiennent une bouteille liquide. Ce composant est placé entre le 

condenseur et la vanne de détente. Il existe en versions horizontale ou verticale.  

La bouteille liquide compense les variations de volume de réfrigérant en permettant d'alimenter le 

détendeur de façon correcte. En effet, ce dernier doit être toujours alimenté par du réfrigérant en phase 

liquide. Aussi, la bouteille peut être utilisée pour stocker la totalité du fluide en cas d’intervention 

technique. 

Cependant, l’utilisation d’une bouteille liquide pose des contraintes sur notre méthode de détection de 

fuites proposée. En effet, notre méthode est basée sur l’observation de certains paramètres sensibles à la 

variation de la charge (HP, sous-refroidissement, etc.) mais, en présence d’une bouteille liquide, ces 

derniers ne montreront virtuellement aucune variation avec la variation de la charge. En effet, cette 

variation sera compensée par le fluide contenu dans la bouteille liquide. 
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Mais, même si les paramètres étudiés dans la section 3.2 ne varient plus avec la variation de la charge, un 

nouveau paramètre peut être étudié : ce paramètre est la charge de réfrigérant dans la bouteille liquide. 

En effet, la charge qui fuit sera compensée par la charge contenue dans la bouteille liquide. Cependant, la 

charge dans la bouteille varie aussi en fonction des conditions opératoires : par exemple, quand la 

température ambiante augmente, la pression de condensation moyenne augmente, ce qui causera une 

migration d’une partie de la charge de la bouteille liquide au condenseur. Aussi, l’utilisation de plusieurs 

évaporateurs en parallèle causera une variation de la charge de la bouteille selon le besoin de froid. Pour 

cela, un système d’apprentissage est toujours important d’être mis en place pour connaître le niveau 

normal de réfrigérant dans la bouteille liquide selon les différentes conditions opératoires.  

Afin de pouvoir estimer la charge de réfrigérant dans la bouteille liquide, il n’est pas évident de mesurer 

la masse de la bouteille en utilisant une balance. Une méthode plus pratique basée sur l’utilisation d’un 

capteur différentiel de pression peut être employée. En effet, en branchant une mesure de différence de 

pression sur le haut et le bas de la bouteille liquide, on arrivera à mesurer la pression hydrostatique créée 

par la ligne liquide et la ligne vapeur dans cette dernière. Cette pression mesurée pourra ensuite être 

traduite en une hauteur des lignes liquide et vapeur, et ensuite en une charge de réfrigérant selon les 

équations 172-177 (section 2.3.2). 

Dans notre banc expérimental, la bouteille liquide a les dimensions suivantes : 

- Géométrie : cylindrique verticale. 

- Diamètre intérieur : 159 mm. 

- Hauteur : 375 mm. 

Le volume de la bouteille est donc : 7.088 L.  

Si ce volume était complètement rempli de R-134a liquide (ρ=1208.7 kg/m3 à 25°C et 10 bars), la masse de 

réfrigérant dans la bouteille serait ≈ 8.56 kg. Cette masse est très grande par rapport à la masse circulante 

dans le circuit qui est estimée autour de 1.1 kg. Cela est dû au fait que l’unité de condensation a été conçue 

pour des applications à plusieurs évaporateurs parallèles, donc plusieurs lignes liquides et une charge 

circulante supérieure à notre application. Aussi, le diamètre de la bouteille est assez important, donc une 

variation importante de la charge peut causer une variation minime du niveau (hauteur) de réfrigérant, et 

donc la variation de la différence de pression sera potentiellement non détectable. 

Donc, avant de tester expérimentalement l’effet des conditions opératoires sur le niveau de la charge dans 

la bouteille liquide, il est plus prudent de vérifier numériquement si ces derniers possèdent un effet 

détectable. 

 

3.3.1 Système contenant une bouteille liquide aux dimensions réelles 
 

Dans ces simulations, nous avons testé l’effet de la température ambiante sur la distribution de la charge 

dans les composants du système. Les dimensions de la bouteille liquide sont les dimensions réelles 

(Diamètre intérieur : 159 mm ; Hauteur : 375 mm). Le sous-refroidissement est fixé à 1 K. La surchauffe 

est fixée à 8 K. La température d’entrée glycol est fixée à 6°C. 

Les simulations ont été réalisées à quatre températures ambiantes : 24°C, 29°C, 36°C et 43°C. 
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La masse de réfrigérant totale dans le système est 4 kg. Les corrélations utilisées au condenseur et à 

l’évaporateur pour l’estimation du taux de vide sont Lockhart-Martinelli et la corrélation homogène 

respectivement.  

Dans le tableau suivant, nous allons présenter, à chaque température ambiante, la masse de réfrigérant 

dans la bouteille, la hauteur liquide et la hauteur vapeur, la dP calculée et la masse de réfrigérant dans les 

différents composants. 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 2897 2903 2910,23 2927 

Hauteur Liquide bouteille (cm) 11,48 11,56 11,66 11,8 

Hauteur Vapeur bouteille (cm) 26,02 25,94 25,84 25,7 

dP bouteille (Pa) 1431 1434 1437 1445 

Masse condenseur (g) 264,3 273,66 287,64 296,3 

Masse évaporateur (g) 52 49,6 46,55 41,2 

Collecteur sortie condenseur (g) 153,45 150,95 147,23 142,5 

Tuyau condenseur-bouteille (g) 284 279 272,6 263,8 

Tuyau bouteille-détendeur (g) 337 331,6 323,44 317 

Autre (g) 12,25 12,19 12,31 12,2 

Tableau 3.21 : Résultats des simulations du système avec bouteille à différentes températures 
ambiantes 

Les résultats dans le tableau 3.21 sont contre-intuitifs : la masse du réfrigérant dans la bouteille liquide 

augmente avec l’augmentation de la température ambiante. Sachant que l’augmentation de la 

température ambiante cause une augmentation de la pression de condensation, cela doit être 

accompagné avec une migration de la charge de la bouteille liquide vers le condenseur. Effectivement, on 

remarque que la charge dans le condenseur augmente avec l’augmentation de la température ambiante. 

Alors, pourquoi la charge dans la bouteille augmente ?  

En regardant les masses volumiques correspondantes à la sortie du condenseur à chaque température 

ambiante, on remarque qu’elles diminuent avec l’augmentation de cette dernière (Tableau 3.22). 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse volumique sortie 
condenseur (kg/m3) 

1173.5 1154.15 1126.1 1089.8 

Tableau 3.22 : Masses volumiques sortie condenseur aux différentes températures ambiantes 

Cette diminution au niveau de la masse volumique cause une diminution de la masse de réfrigérant dans 

la ligne liquide (condenseur-bouteille et bouteille-détendeur) et dans le collecteur du condenseur. La 

somme de la masse qui a diminué dans ces composants est du même ordre de grandeur que la masse qui 

a augmenté au condenseur, voire supérieure dans ce cas particulier. Cela cause donc une augmentation 

de la charge de la bouteille.  

On peut dire que la variation de la charge dans la bouteille liquide dans ce cas d’étude particulier est 

négligeable en augmentant la température ambiante (30 g entre 24 °C et 43 °C). Plus particulièrement, la 

variation de la mesure du capteur de dP (possède généralement une incertitude d’environ 1%), sera 

négligeable.  
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Dans notre cas d’étude particulier, la variation de la charge dans la bouteille liquide a été négligeable en 

variant la température ambiante. Une autre condition opératoire qui pourra affecter la distribution de la 

charge est la température d’entrée du glycol. Des simulations ont été réalisées à 36 °C température 

ambiante, une surchauffe de 8 K et un sous-refroidissement de 1 K. La température de glycol a été variée 

entre 6 °C et 26 °C. Les résultats sont représentés dans le tableau 3.23. La masse totale dans le système 

est supposée 4 kg. 

Température entrée 
glycol 

6 °C 16 °C 26 °C 

Masse bouteille (g) 2910.23 2893 2873.52 

dP bouteille (Pa) 1437 1429.59 1419.75 

Masse évaporateur (g) 46.55 61.32 78.52 

Tableau 3.23 : Résultats des simulations du système avec bouteille à différentes températures 
d’entrées glycol 

On remarque que l’effet de la variation de la température d’entrée glycol sur la distribution de la charge 

est plus important que l’effet de variation de la température ambiante, mais il reste négligeable et 

difficilement détectable.  

Pour mieux mettre en relief la variation de charge dans la bouteille qui serait détectable par le capteur dP, 

considérons un capteur fonctionnant dans la plage 0 Pa - 5000 Pa, avec une incertitude de 1% donc 50 Pa. 

La charge de réfrigérant totale dans le système sera variée à 36 °C température ambiante, 6 °C 

température d’entrée glycol, 8 K surchauffe et 1 K sous-refroidissement. Les résultats sont représentés 

dans le tableau 3.24.  

Masse totale (g) 4000 3950 3900 3850 

dP bouteille (Pa) 1437 1413 1388 1364 

Tableau 3.24 : dP mesurée en fonction de la masse totale 

Il faut noter que, selon notre modèle numérique, la masse est entièrement déduite de la bouteille liquide. 

On remarque aussi que, pour pouvoir détecter une fuite, il faut fuir au moins 100 g de réfrigérant dans ce 

cas particulier. Donc on peut confirmer que les variations de la charge dans la bouteille liquide, causées 

par la variation des conditions opératoires, sont négligeables devant l’ordre de grandeur de fuite 

nécessaire pour que cette dernière soit détectée par le capteur de dP. 

Cependant, comme dit précédemment, la bouteille utilisée dans ce cas d’étude est surdimensionnée. Pour 

une bouteille plus petite (adaptée à notre système), la sensibilité du capteur de pression à la fuite pourrait 

s’améliorer. 

 

3.3.2 Système contenant une bouteille liquide à des dimensions réduites 
 

La bouteille liquide proposée possède les caractéristiques géométriques suivantes :  

- Géométrie : cylindrique verticale. 

- Diamètre intérieur : 78 mm. 

- Hauteur : 375 mm. 
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Le volume de la bouteille est donc : 1.79 L.  

Si ce volume était complètement rempli de R-134a liquide (ρ=1208.7 kg/m3 à 25°C et 10 bars), la masse de 

réfrigérant dans la bouteille serait ≈ 2.17 kg.  

D’abord, l’effet de la variation la température ambiante sera testé sur un système contenant 3 kg de 

réfrigérant. Il faut noter que le comportement du système ne changera pas par rapport aux résultats dans 

la section 3.3.1 (aux mêmes conditions opératoires). La seule différence est qu’avec une bouteille à 

diamètre réduit, le capteur de dP sera plus sensible à la variation du niveau de la charge dans cette 

dernière. Donc les résultats présentés dans cette partie vont se focaliser sur la dP et la masse de réfrigérant 

dans la bouteille.  

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille 
(g) 

1897 1903 1910.23 1927 

Hauteur Liquide bouteille 
(cm) 

33.7 34.3 35.4 37 

Hauteur Vapeur bouteille 
(cm) 

3.8 3.2 2.1 0.5 

dP bouteille (Pa) 3895.8 3906.8 3922 3962.4 

Tableau 3.25 : Résultats des simulations du système avec bouteille à dimensions réduites 

On remarque qu’avec une bouteille à dimensions réduites, le capteur de dP sera effectivement plus 

sensible à la variation de la charge. Cependant, il faudra passer de 24°C à 43°C en température ambiante 

pour pouvoir détecter une variation de la dP. Il faut aussi noter que la même différence de températures 

ambiante (19 K) appliquée par exemple entre 5°C et 24°C, aura un effet plus petit sur la dP car la variation 

de la haute pression sera plus petite. On peut observer cela entre 29°C et 36°C, et entre 36°C et 43°C : les 

deux ont une différence de 7 K, mais le passage de 29°C à 36°C cause une augmentation de la dP de 15.2 

Pa, tandis que le passage de 36°C à 43°C cause une augmentation de la dP de 40.4 Pa. Pour mieux 

comprendre cette idée, on peut observer la pression de condensation à chaque température ambiante. 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Pression de condensation 
(bar) 

9.06 10.25 12.16 14.76 

Tableau 3.26 : Pressions de condensation à différentes températures ambiantes 

Ces pressions ont été obtenues à partir des simulations. On remarque en effet que leur évolution n’est pas 

linéaire avec l’augmentation de la température ambiante. 

Il est aussi intéressant d’observer l’effet combiné de la température ambiante et de la température 

d’entrée du glycol sur la variation de la charge dans la bouteille.  

Prenons deux cas d’études extrêmes, qui représentent d’une part une température de condensation basse 

et une température d’évaporation élevée, et d’autre part une température de condensation élevée et une 

température d’évaporation basse : 

- Température ambiante : 24 °C ; Température entrée glycol : 26 °C 

- Température ambiante : 43 °C ; Température entrée glycol : 6 °C 

Température ambiante 24 °C 43 °C 
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Température entrée glycol 26 °C 6 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1857 1927 

dP bouteille (Pa) 3812.86 3962.4 

Tableau 3.27 : Résultats des simulations du système à deux cas extrêmes 

En comparant ces deux cas, on remarque une variation de la dP d’environ 150 Pa. Cette variation peut être 

détectable. Donc dans ce cas d’étude particulier, en utilisant une bouteille à dimensions réduites et un 

capteur de dP à haute précision, il pourrait être intéressant de créer un jumeau numérique qui pourra 

accélérer et améliorer l’apprentissage. 

Pour mieux comprendre l’effet de la réduction des dimensions de la bouteille, comparons la sensibilité de 

la dP à une fuite avec le cas d’une bouteille redimensionnée. Prenons le même cas d’étude que la section 

3.3.1 : un capteur dP fonctionnant dans la plage 0 Pa - 5000 Pa, avec une incertitude de 1% donc 50 Pa. La 

charge de réfrigérant totale dans le système sera variée à 36 °C température ambiante, 6 °C température 

d’entrée glycol, 8 K surchauffe et 1 K sous-refroidissement. La charge initiale est 3 kg.  

Masse totale (g) 3000 2975 2950 2925 

dP bouteille (Pa) 3922 3870 3819 3767 

Tableau 3.28 : dP mesurée en fonction de la masse totale 

On remarque qu’à partir de 25 g de fuite, le capteur de dP est capable de détecter une fuite (en prenant 

en compte les 50 Pa d’incertitude). Cela représente une nette amélioration pour la détection en 

comparaison avec le cas étudié dans 3.3.1, où au moins une fuite de 100 g était nécessaire pour être 

détectable par le capteur dP. Donc, les dimensions de la bouteille liquide (notamment son diamètre) 

affectent énormément la détection indirecte de fuites. Il faut noter aussi que la géométrie cylindrique 

verticale étudiée favorise la détection de fuites, tandis qu’une géométrie cylindrique horizontale ou 

sphérique sera défavorable. 

 

3.3.3 Système multi-évaporateurs avec bouteille liquide (dimensions réduites) 
 

Certains systèmes de refroidissement contiennent plusieurs évaporateurs en parallèle [92]. Par exemple 

dans le domaine commercial alimentaire, ces évaporateurs alimentent différents frigos, et parfois un 

même frigo à charge variable. Un détendeur est installé avant chaque évaporateur. Une configuration 

possible d’un système multi-évaporateurs est représentée dans la figure ci-dessous. 
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Figure 3.16 : Représentation d’un système multi-évaporateurs 

Dans cette configuration, nous avons utilisé deux compresseurs en parallèle. On remarque aussi la 

présence de deux lignes liquides (entre la bouteille et les détendeurs).  

La cas d’étude numérique considéré suppose que les deux évaporateurs et les lignes liquides sont 

identiques en géométries. La comparaison sera réalisée entre le système multi-évaporateur mais utilisant 

un seul évaporateur, et le système utilisant les deux évaporateurs. A noter que les deux lignes liquides 

seront pleines même si un seul évaporateur est utilisé. Le système contient 3 kg comme charge totale de 

R-134A. Les résultats aux différentes températures ambiantes étudiées précédemment, pour un système 

utilisant un seul évaporateur et deux évaporateurs, sont présentés dans les tableaux 3.29 et 3.30 

respectivement. 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1560 1571 1587 1617 

dP bouteille (Pa) 3203 3226 3258 3319 

Tableau 3.29 : Système utilisant un seul évaporateur 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1537 1552 1568 1585 

dP bouteille (Pa) 3157 3186 3220 3255 

Tableau 3.30 : Système utilisant deux évaporateurs 

Analyses des résultats : 
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- En comparant les résultats du tableau 3.29 à ceux du tableau 3.25 (section 3.3.2), on remarque 

que la variation de la charge dans la bouteille est plus grande dans le tableau 3.29. En effet, 

l’emploi d’une deuxième ligne liquide va affecter la différence de la charge dans la bouteille à 

cause de la variation de la densité entre chaque température ambiante.  

- La masse de réfrigérant dans un seul évaporateur est ≈  48 g. Aussi, en utilisant un seul 

évaporateur, la charge dans le condenseur est ≈  290 g, tandis que l’utilisation de deux 

évaporateurs augmente la charge au condenseur à ≈ 316 g. Donc, l’utilisation de deux 

évaporateurs en parallèle doit induire une diminution d’environ 75 g dans la bouteille liquide en 

comparaison avec l’utilisation d’un seul évaporateur. Cependant, on remarque que la variation est 

d’environ 22 g et non pas 75 g.  

La raison physique derrière cette incohérence est bien intéressante : l’utilisation de deux 

évaporateurs en parallèle cause un débit de réfrigérant deux fois plus grand au condenseur. Cela 

va induire une charge thermique plus grande à être échangée avec l’air, ce qui résulte en une 

haute pression plus élevée que le cas d’un seul évaporateur. Numériquement, la haute pression à 

36 °C est 12.1 bar en utilisant un seul évaporateur et 15.3 bar en utilisant deux évaporateurs en 

parallèle. Cela induit une densité plus basse à la sortie du condenseur en utilisant deux 

évaporateurs en parallèle (comme expliqué dans 3.3.1), ce qui résulte en une masse plus petite 

dans les lignes liquides, et donc une masse plus grande dans la bouteille.  

- L’ordre de grandeur de la variation de la charge de réfrigérant dans la bouteille en fonction des 

conditions opératoires est donc toujours plus bas que la limite de détection, même en utilisant 

deux évaporateurs en parallèle.  

- L’utilisation d’un nombre plus grands d’évaporateurs en parallèle pourrait potentiellement causer 

une variation de la charge de réfrigérant détectable au niveau de la bouteille liquide, en variant 

les conditions opératoires. Comme vu précédemment, cela dépendra principalement de la 

géométrie et de la configuration utilisées.  

On trouve parfois des systèmes qui augmentent la vitesse du ventilateur au condenseur quand plusieurs 

évaporateurs sont utilisés en parallèle, ou qui utilisent des ventilateurs en parallèle. Nous allons simuler 

ce cas en doublant le débit d’air au condenseur dans les simulations. Les résultats sont représentés dans 

le tableau 3.31. 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1508 1523 1540 1560 

dP bouteille (Pa) 3097 3127 3161 3203 

Masse réfrigérant bouteille (g) 
(un seul évaporateur) 

1560 1571 1587 1617 

Tableau 3.31 : Système utilisant deux évaporateurs et un ventilateur à vitesse variable 

On remarque effectivement que la différence au niveau de la charge dans la bouteille, entre le cas d’un 

seul évaporateur et le cas de deux évaporateurs avec ventilateur du condenseur à vitesse doublée, est 

plus grande que le cas d’un ventilateur à vitesse fixe. En effet, en utilisant un ventilateur à vitesse 

supérieur, la haute pression sera plus basse et donc la densité en sortie du condenseur sera plus élevée.   

 



108 
 

3.3.4 Système à compresseur à vitesse variable 
 

Les trois cas d’études précédents considèrent que le débit volumétrique au compresseur est constant, et 

que la basse pression varie avec les conditions opératoires (notamment la température d’entrée de glycol). 

Cependant, certains systèmes de refroidissement visent à fixer la basse pression et employer un 

compresseur à vitesse variable. Cela pourrait potentiellement induire une variation de la charge plus 

distinguée dans la bouteille liquide en variant les conditions opératoires. Considérons le même système 

étudié dans la section 3.3.2 (bouteille à dimensions réduites), mais avec une basse pression fixe à 2.55 bar 

en sortie de l’évaporateur (Tsaturation = -3.75 °C), et un compresseur à vitesse variable. Le tableau 3.32 

résume les résultats aux différentes températures ambiantes. 

Température ambiante 24 °C 29 °C 36 °C 43 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1893 1901 1910 1921 

dP bouteille (Pa) 3886 3903 3922 3944 

Débit (kg/h) 145.7 153.6 164.7 182.88 

Tableau 3.32 : Résultats des simulations du système avec compresseur à vitesse variable 

On remarque que l’utilisation d’un compresseur à vitesse variable n’a pas d’effet remarquable sur la 

variation de la charge dans la bouteille en fonction des conditions opératoires.  

Simulons deux températures d’entrée de glycol : 6°C et 11 °C à 32 °C température ambiante. 

Température ambiante 32 °C 32 °C 

Température entrée glycol 6 °C 11 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1920 1930 

dP bouteille (Pa) 3942 3963 

Débit (kg/h) 180.36 299 

Tableau 3.33 : Résultats des simulations du système à deux cas extrêmes 

Le tableau 3.33 montre que même en variant le débit, ce dernier n’a pas un effet remarquable sur la 

variation de la charge dans la bouteille. L’utilisation d’un compresseur à vitesse variable avec une pression 

basse fixe n’a donc pas un effet important sur la variation de la charge dans la bouteille liquide en fonction 

des températures opératoires. 

Cependant il faut noter que la corrélation de Lockhart Martinelli (équation 41) n’utilise pas le débit de 

réfrigérant dans le calcul du taux de vide. Le tableau 3.34 résume les mêmes résultats du tableau 3.33 mais 

en utilisant la corrélation de Xu et al. (équation 53) qui emploie le débit de réfrigérant dans le calcul du 

taux de vide (dans le nombre de Froude).  

Température ambiante 32 °C 32 °C 

Température entrée glycol 6 °C 11 °C 

Masse réfrigérant bouteille (g) 1875 1883 

dP bouteille (Pa) 3850 3866 

Débit (kg/h) 180.36 299 

Tableau 3.34 : Résultats des simulations en utilisant la corrélation de Xu et al. 

On remarque que même en utilisant la corrélation de Xu et al., l’effet d’un compresseur à vitesse variable 

sur la variation de la charge dans la bouteille liquide reste minime et non détectable. 
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3.4 Conclusion 
 

Dans ce chapitre, nous avons validé le modèle numérique développé avec des tests expérimentaux. Aussi, 

différentes configurations ont été étudiées en se basant sur les simulations numériques.  

D’abord, la fiabilité de l’instrumentation du banc d’essai et de la méthodologie de mesure a été testée en 

comparant les résultats expérimentaux à la fiche du fabricant. Le bilan thermodynamique (basé sur le 

calcul de la puissance côté réfrigérant) a été choisi comme méthode de calcul pour tous les essais qui 

suivent. Les puissances d’évaporation et les COP obtenus expérimentalement ont été très proches de ceux 

fournis par le fabricant (± 5% d’erreur). 

Après avoir validé l’instrumentation et la méthodologie de mesure, des tests de validation du modèle 

numérique ont été réalisés. Le modèle numérique a été comparé à différents résultats expérimentaux à 

plusieurs points opératoires, et il a montré sa fiabilité d’un point de vue énergétique global : les puissances 

de condensation et d’évaporation estimées par le modèle numérique sont très proches en valeur par 

rapport aux puissances obtenues expérimentalement (± 3% d’erreur). 

Comme le but de l’étude est de détecter les fuites, le modèle numérique doit être sensible aux variations 

de la charge. Donc même si ce dernier est validé d’un point de vue énergétique global, il est nécessaire de 

le valider par rapport à la charge de réfrigérant. Pour cela, des tests expérimentaux ont été réalisés sur un 

système de refroidissement sans bouteille liquide pour étudier l’effet de la charge de réfrigérant sur les 

différents paramètres. Nous avons déduit que les paramètres les plus sensibles à la variation de la charge 

sont la pression de condensation, le degré de sous-refroidissement et le COP. Ensuite, des simulations ont 

été réalisées et la corrélation de Lockhart-Martinelli pour le calcul du taux de vide au condenseur a été 

choisie comme la plus fiable. Le modèle numérique a été validé par rapport à l’effet de la charge de 

réfrigérant sur les différents paramètres. Il faut noter qu’une étude de sensibilité est nécessaire pour 

comprendre le degré d’effet de la variation de la charge sur les différents paramètres. Cette étude sera 

présentée dans le chapitre 4.  

Des études numériques sur des systèmes contenant des bouteilles liquides ont été aussi réalisées. En 

prenant les dimensions réelles de la bouteille liquide présente dans notre banc d’essai, le modèle 

numérique a montré que cette dernière est surdimensionnée. Cela rend l’effet des conditions opératoires 

sur le niveau de liquide dans la bouteille négligeable et donc l’utilisation d’un jumeau numérique non 

nécessaire. Selon le capteur de dP considéré, le seuil minimal de fuite détectable est 100 g pour ce cas 

d’étude.  

Cependant, en considérant une bouteille à dimensions réduites (adaptée à notre système), nous avons 

remarqué que la combinaison des effets de la variation de la température ambiante et de la température 

d’entrée d’eau glycolée, peut causer une variation non négligeable du niveau de liquide dans la bouteille. 

A noter que dans ce cas, le seuil minimal de fuite détectable par le capteur de dP est 25 g.  

D’autres cas d’application pour des systèmes avec bouteilles liquides peuvent être intéressants, 

notamment l’utilisation de plusieurs évaporateurs en parallèle ou la compression à vitesse variable. 

L’étude de ces cas a montré qu’elles n’ont pas un effet important sur la variation de la charge dans la 

bouteille liquide en fonction des conditions opératoires. 
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Comme les configurations des systèmes ayant des bouteilles liquides sont très nombreuses, et dans un 

grand nombre de ces configurations les conditions opératoires n’ont pas d’effet notable sur le niveau de 

liquide dans la bouteille, nous allons nous focaliser sur les systèmes de refroidissement ne contenant pas 

cette dernière.  

Dans le chapitre 4, la sensibilité des paramètres à la variation de la charge sera étudiée. Ensuite, le modèle 

d’apprentissage complet sera développé et testé numériquement. Le but principal de ce modèle sera de 

détecter les fuites, mais d’autres erreurs seront aussi étudiées (encrassement du condenseur, chute du 

rendement du compresseur).  
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Chapitre 4  
 

 

Après avoir validé le modèle numérique de la machine avec des tests expérimentaux, et après avoir choisi 

notre cas d’étude, il est temps de développer le modèle complet de prédiction de fuites. Un modèle 

d’apprentissage statistique doit être capable de prédire la présence d’une fuite ainsi que le degré de cette 

fuite. Aussi, comme notre modèle numérique de la machine est générique, le modèle statistique pourrait 

potentiellement être utilisé pour prédire d’autres défauts.  

Avant d’expliquer la méthodologie de développement du modèle statistique, une étude de sensibilité 

entre la charge de réfrigérant et les différents paramètres du système sera réalisée. Le choix d’inclure cette 

étude dans ce chapitre vient du fait qu’elle sera basée sur des données générées par le modèle numérique. 

Aussi, cette étude est indispensable pour fiabiliser le modèle d’apprentissage. 

 

4.1 Etude de sensibilité des paramètres du système à la variation de la 
charge 

 

Dans le chapitre 3, nous avons déduit expérimentalement que les paramètres les plus affectés par la 

variation de la charge, pour des systèmes non équipés de bouteille, sont la haute pression, le sous-

refroidissement et le COP. Cependant, l’effet de cette variation sur ces derniers peut avoir différents 

degrés. Pour analyser la sensibilité de la charge sur ces paramètres, générons des données en utilisant le 

modèle numérique validé dans le chapitre 3 : ces données seront basées sur la variation de la charge totale 

de réfrigérant, de la température ambiante et de la température d’entrée de glycol. 

La charge de réfrigérant sera variée entre 9.9 kg et 10.65 kg avec un pas de 0.05 kg.  La température 

ambiante sera variée entre 5 °C et 43 °C avec un pas de 0.2 °C. La température d’entrée de glycol sera sur 

5 points : 3 °C, 5.5 °C, 8 °C, 10.5 °C et 13 °C. Cela résulte en plus de 20 000 points en total générés. Pour 

faciliter ces simulations, le processus est automatisé en créant une boucle sur python reliée au modèle 

physique sur dymola. 

 D’abord, étudions la sensibilité de la haute pression, du sous-refroidissement et du COP à la variation de 

la charge et de la température ambiante à 13 °C température d’entrée glycol.  



112 
 

 

Figure 4.1 : Evolution numérique de la haute pression en fonction de la température ambiante et de la 
charge 

On remarque dans ce graphique que, à des basses températures ambiantes et aux différentes charges, les 

hautes pressions convergent vers des valeurs très proches ce qui va rendre l’apprentissage basé sur la HP 

difficile à ces points-là. Cependant, l’effet combiné de la variation de la haute pression, du sous 

refroidissement et du COP sera nécessaire pour assurer un apprentissage fiable (cela sera étudié dans les 

sections suivantes).  

On remarque aussi que l’évolution de la haute pression avec la température ambiante n’est pas linéaire, 

mais plutôt exponentielle. L’effet exponentiel devient plus distingué aux charges plus élevées : plus on 

augmente la charge de la même quantité (50 g), plus l’effet sur la haute pression est clair. Aussi, à des 

hautes températures ambiantes, les hautes pressions sont bien distinctes en valeurs à différentes charges 

de réfrigérant.  

Pour mieux quantifier cette idée, considérons le capteur de pression utilisé sur le banc expérimental. Ce 

capteur possède une incertitude de ± 0.15 bar. Donc, si la différence entre deux hautes pressions à 

différentes charges et à la même température ambiante est plus petite que 0.15 bar, on peut considérer 

que ces deux points n’aideront pas à fiabiliser l’apprentissage.  

5

10

15

20

25

30

35

0 5 10 15 20 25 30 35 40 45

H
P

 (
b

ar
s)

Température ambiante (°C)

9.9 kg

9,95 kg

10 kg

10.05 kg

10.1 kg

10,15

10.2 kg

10.25 kg

10.3 kg

10.35 kg

10.4 kg

10.45 kg

10.5 kg

10.55 kg

10.6 kg

10.65 kg



113 
 

 

Figure 4.2 : Evolution numérique du degré de sous refroidissement en fonction de la température 
ambiante et de la charge 

Contrairement à la haute pression, les valeurs du degré de sous refroidissement ne se rapprochent pas 

aux basses températures ambiantes et aux différentes charges.  

La variation du degré de sous refroidissement à une température ambiante constante et à des intervalles 

de différence de charge constants, est presque constante (1 K) : par exemple, à 30 °C température 

ambiante, le degré de sous refroidissement est ≈ 7 K à 9.9 kg, 8 K à 9.95 kg, 9 K à 10 kg, 10 K à 10.05 kg, 

etc. Cette même variation existe aux basses températures ambiantes aussi. Cette différence de 1 K est 

aussi intéressante car la sensibilité du capteur de température qui mesure le sous refroidissement est de 

± 0,5 °C. Donc 50 g de fuites seront potentiellement détectés aux basses températures ambiantes en se 

basant sur le degré de sous-refroidissement. L’avantage aux hautes températures ambiantes est que la 

haute pression sera un indicateur de fuite aussi. A noter que, contrairement à l’évolution exponentielle de 

la haute pression, l’évolution du degré de sous refroidissement est presque linéaire sauf aux points qui 

correspondent à des charges entre 10.4 kg et 10.65 kg, et des températures ambiantes supérieures à 35 

°C.  
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Figure 4.3 : Evolution numérique du COP en fonction de la température ambiante et de la charge 

Le graphique montre que, similairement à la haute pression, aux basses températures ambiantes, les 

valeurs du COP sont très rapprochées aux différentes charges de réfrigérant. Aux hautes températures 

ambiantes, des variations plus distinguées sont présentes, mais les valeurs restent plutôt rapprochées.  

Une méthode intéressante pour quantifier la sensibilité des paramètres à la variation de la charge est 

d’utiliser une matrice de corrélation. Une matrice de corrélation est simplement un tableau qui affiche les 

coefficients de corrélation de différentes variables. La matrice décrit la corrélation entre toutes les paires 

de paramètres possibles. C'est un outil puissant pour résumer un grand ensemble de données et pour 

identifier et visualiser l’importance des différents paramètres pour l’apprentissage. 

Une matrice de corrélation est constituée de lignes et de colonnes qui représentent les variables. Chaque 

cellule du tableau contient le coefficient de corrélation. Les valeurs des coefficients varient entre -1 et +1 

tel que : 

- -1 indique une corrélation linéaire parfaitement négative entre deux variables. 

- 0 indique l'absence de corrélation linéaire entre deux variables. 

- 1 indique une corrélation linéaire parfaitement positive entre deux variables. 

Les trois figures suivantes représentent les matrices de corrélations aux températures ambiantes de 15 °C, 

25 °C et 38 °C respectivement. A noter que la masse totale de réfrigérant est variée entre 8 kg et 11 kg 

avec un pas de 0.001 kg, et que la température de glycol est constante à 13 °C.  
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Figure 4.4 : Matrice de corrélation à 15 °C 

 

Figure 4.5 : Matrice de corrélation à 25 °C 
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Figure 4.6 : Matrice de corrélation à 38 °C 

Ces matrices confirment et quantifient les analyses qualitatives précédentes. En effet, la corrélation entre 

la HP (Pressure in Cond) et la masse totale de réfrigérant (MTOTSYS), prend la valeur de 0.21 à 15 °C, 0.32 

à 25 °C et 0.89 à 38 °C. Cela confirme qu’aux basses températures ambiantes, la haute pression varie moins 

avec la variation de la charge qu’aux hautes températures ambiantes.  

Cependant, la corrélation entre le degré de sous refroidissement (Subcooling) et la masse totale de 

réfrigérant reste élevée à toutes les températures ambiantes. Cela montre l’importance d’utiliser un 

capteur de haute précision pour mesurer la température du réfrigérant à la sortie du condenseur, et 

d’utiliser une bonne corrélation de taux de vide pour estimer correctement le degré de sous-

refroidissement dans le modèle numérique. 

Pour le COP, sa corrélation avec la masse totale de réfrigérant est presque inexistante à 15 °C. Cette 

corrélation augmente en augmentant la température ambiante mais sans atteindre les mêmes niveaux 

observés à la haute pression et au degré de sous-refroidissement. Il est donc incertain à ce stade si le COP 

aidera à améliorer l’apprentissage.  

Avant de passer à la description du modèle d’apprentissage, une étude intéressante consistera à observer 

le COP numérique en variant la charge de réfrigérant à température ambiante constante. On obtient la 

figure suivante à 32 °C et en variant la charge entre 9.5 kg et 10.8 kg avec un pas de 0.001 kg.  
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Figure 4.7 : Evolution numérique du COP en fonction de la charge de réfrigérant à température 
ambiante constante 

Ce qui est intéressant dans l’évolution du COP est qu’elle présente un maximum, donc il existe une charge 

optimale de réfrigérant à ces conditions opératoires. Le modèle peut donc être utilisé pour optimiser la 

consommation et la performance du système de refroidissement en optimisant la charge remplie. 

Dans cette partie, nous avons étudié la sensibilité de la haute pression, du degré de sous refroidissement 

et du COP à la charge de réfrigérant. Nous avons remarqué que la haute pression et le COP présentent des 

valeurs très proches aux basses températures ambiantes à différentes charges de réfrigérant. Cependant, 

aux basses températures ambiantes, le degré de sous refroidissement présente des valeurs bien distinctes. 

A hautes températures ambiantes, les trois paramètres présentent des valeurs distinctes à différentes 

charges de réfrigérant.  

Dans les sections suivantes, nous allons expliquer le modèle statistique d’apprentissage qui a été créé pour 

détecter les fuites et potentiellement d’autres erreurs. Commençons d’abord par une étude 

bibliographique sur les méthodes d’apprentissage possibles.  

 

4.2 Etude bibliographique sur les méthodes d’apprentissage statistique 
 

En 1959, Arthur Samuel [93] a défini l’apprentissage statistique comme étant un « Domaine d'étude qui 

donne aux ordinateurs la capacité d'apprendre sans être explicitement programmés ». En 1997, Tom 

Mitchell [94] a donné une définition plus formelle: "On dit qu'un programme informatique apprend d'une 
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expérience E par rapport à une certaine tâche T et une certaine mesure de performance P, si sa 

performance sur T, telle que mesurée par P, s'améliore avec l'expérience E." 

Les algorithmes d'apprentissage statistique peuvent être classés en trois grandes catégories en fonction 

de leurs propriétés, du mode d'apprentissage et de la manière dont les données sont utilisées [95] : les 

algorithmes supervisés, non supervisés et semi-supervisés. Ce type de classification est important pour 

identifier le rôle des données d'entrée et l'utilité des algorithmes et des modèles d'apprentissage par 

rapport aux applications.  

 

4.2.1 L’apprentissage supervisé 
 

Dans l'apprentissage supervisé, les étiquettes "vraies" ou "correctes" de l'ensemble de données d'entrée 

sont disponibles. L'algorithme est "formé" à l'aide de l'ensemble de données d'entrée étiquetées (données 

de formation), ce qui signifie que des échantillons de référence sont disponibles pour la formation. Au 

cours du processus d'apprentissage, l'algorithme fait des prédictions appropriées sur les données d'entrée 

et améliore ses estimations en réitérant jusqu'à ce que l'algorithme atteigne le niveau de précision 

souhaité.  

Dans presque tous les algorithmes d'apprentissage statistique, nous optimisons une fonction de coût (cost 

function). La fonction de coût est généralement une mesure de l'erreur entre les données de formation et 

les estimations de l'algorithme. En minimisant la fonction de coût, nous entraînons notre modèle à 

produire des estimations qui sont proches des valeurs correctes. La minimisation de la fonction de coût 

est généralement réalisée à l'aide de la technique de descente de gradient [96]–[100]. Des variantes de la 

technique de descente de gradient, telles que la descente de gradient stochastique [101], [102] ou la 

descente de gradient accélérée de Nesterov [103], ont été utilisées dans de nombreux algorithmes 

d'apprentissage statistique. 

Supposons que nous ayons un nombre « m » d'exemples d'apprentissage, chacun d'entre eux est une 

donnée étiquetée et peut être représenté par une paire (X,y), où X représente les données d'entrée et y 

l'étiquette de classe. Les données d'entrée X peuvent avoir n dimensions, et chaque dimension correspond 

à une caractéristique ou à une variable. Les méthodes d'apprentissage supervisé sont utilisées dans divers 

domaines, par exemple la cartographie des glissements de terrain provoqués par la pluie [104] et la 

classification des données biomédicales [105].  

 

a. La régression linéaire et polynomiale 
 

La régression [106]–[108] est une technique statistique permettant d'estimer la relation entre les variables 

d'entrée et de sortie. Elle crée une relation entre les variables d'entrée en utilisant une fonction continue.  

L'ensemble de données d'apprentissage se compose de « m » ensembles d'apprentissage étiquetés (X,y), 

X étant la variable indépendante et y la variable dépendante.  Le modèle de régression linéaire suppose 

que la relation entre la variable indépendante et la variable dépendante est linéaire et ajuste une ligne 
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droite aux points de données. Cette relation est exprimée par une fonction d'hypothèse ou une fonction 

de prédiction. Elle est exprimée comme suit : 

𝑦(𝑿) =  𝑤0 + 𝑤𝟏𝑥𝟏 + 𝑤𝟐𝑥𝟐 + ⋯ + 𝑤𝒏𝑥𝒏     (183) 

Où x1, x2, … xn sont les caractéristiques (features), et w0, w1, … wn sont les poids (weights) du modèle.  

L'équation (183) concerne un modèle de régression linéaire multivarié (n variable). La sortie est la somme 

linéaire des caractéristiques d'entrée pondérées.  Les poids sont généralement appris par un processus de 

minimisation des moindres carrés pondérés.   

Nous pouvons également utiliser des termes quadratiques, cubiques ou polynomiaux supérieurs [109], 

[110] pour obtenir une fonction d'hypothèse qui peut s'adapter à des courbes quadratiques [111], 

cubiques ou polynomiales respectivement, plutôt qu'à une simple ligne droite. Cette méthode s’appelle la 

régression polynomiale multivariée. Il est aussi important de noter que la régression donne en sortie une 

valeur et non pas une classe. 

 

b. La régression logistique 
 

L'objectif du modèle de régression multivariée est de déterminer une fonction d'hypothèse qui produit 

une valeur continue. Nous présentons maintenant une autre classe d'algorithmes d'apprentissage 

supervisé : la classification, dans laquelle l'objectif est d'obtenir une sortie discrète. La régression logistique 

[112], [113] est une méthode statistique de modélisation d'un résultat binomial. Comme précédemment, 

l'entrée peut avoir une ou plusieurs caractéristiques (ou variables). Pour une régression logistique binaire 

le résultat peut être un 0 ou un 1. La régression logistique utilise une courbe sigmoïde pour produire une 

valeur de probabilité et effectuer ainsi la classification. La fonction d'hypothèse pour une régression 

logistique est définie par : 

𝑦(𝑿) = 𝑆(𝑤0 + 𝑤𝟏𝑥𝟏 + 𝑤𝟐𝑥𝟐 + ⋯ +  𝑤𝒏𝑥𝒏 )     (184) 

Où S est la fonction sigmoïde définie par : 

𝑆(𝑧) =
1

1 + 𝑒−𝑧
     (185) 

La sortie de la fonction sigmoïde est une valeur comprise entre 0 et 1. Toutes les valeurs inférieures à 0,5 

appartiennent à la classe négative et les valeurs supérieures ou égales à 0,5 appartiennent à la classe 

positive. La régression logistique est appliquée dans divers domaines, notamment la détermination du 

risque de maladie cardiaque [114] et la détection précoce du glaucome dans les thermographies oculaires 

[115].  

 

c. Support Vector Machines (SVM) 
 

Les « Support Vector Machines » (SVM) [116]–[118] sont l'un des modèles d'apprentissage supervisé les 

plus populaires, principalement utilisés pour la classification binaire et la classification multi-classes. Les 
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SVM représentent les données d'entrée sous forme de points dans un espace de dimension « n » et 

dessinent un hyperplan de dimension « n-1 » pour séparer les points de données en deux groupes. À partir 

de l'ensemble de données étiquetées, l'algorithme SVM tente de diviser ces points en deux groupes 

distincts par un hyperplan de sorte que la largeur de séparation entre les deux groupes soit maximale. 

Dans la figure 4.8, « B » est une ligne qui sépare deux classes. Cependant, la ligne « A » donne la séparation 

maximale entre les classes. Les points de données qui sont proches de l'hyperplan (ligne 'A') sont appelés 

vecteurs de support. Lorsque les données ne sont pas linéairement séparables, un hyperplan non linéaire 

peut être généré par la méthode « kernel » ou noyau. L'astuce du noyau est réalisée en transformant les 

données d'entrée non linéairement séparables en un espace de dimension supérieure ou espace de 

Hilbert, où les données transformées deviennent linéairement séparables. L'hyperplan linéaire est dessiné 

dans cet espace et retransformé dans l'espace des caractéristiques d'origine. De nombreux types de 

noyaux sont utilisés dans la pratique, notamment les noyaux gaussiens [119]–[122], la fonction de base 

radiale [99] et le noyau polynomial [123]–[126].  

L'algorithme SVM est utilisé dans plusieurs applications dont la classification binaire simple [126], la 

catégorisation de textes [127]–[129], la reconnaissance de chiffres écrits à la main [130], [131], la détection 

de nouveautés, d'anomalies ou de valeurs aberrantes [132], [133], la reconnaissance d'émotions [134] et 

la détection de stress [135]. 

 

Figure 4.8 : Exemple de l’hyperplan dans la méthode SVM [136] 

 

d. Méthode k-Nearest Neighbors (recherche du voisinage proche) 
 

L'algorithme des k Nearest Neighbors (k-NN) [137] est l'un des algorithmes d'apprentissage statistique 

supervisé les plus simples. Les k-NN peuvent être utilisés pour classer des points d'entrée en sorties 

discrètes. 

Pour estimer la sortie associée à la nouvelle entrée x, la méthode des k plus proches voisins consiste à 

considérer les k échantillons d'apprentissage dont l'entrée est la plus proche de la nouvelle entrée x selon 

la distance à définir. Étant donné que l'algorithme est basé sur la distance, la normalisation peut améliorer 

sa précision. 
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Un exemple très commun de la classification k-NN est représenté dans la figure 4.9. L'échantillon d'essai 

(cercle vert) peut être classé soit comme carré rouge soit comme triangle bleu. Si par exemple k = 3 (cercle 

plein), il est affecté à la catégorie des triangles bleus car il y a deux triangles et un seul carré dans le cercle 

considéré. Si k = 5 (cercle en pointillés), il est affecté à catégorie des carrés rouges (cinq carrés faisant face 

aux trois triangles du cercle extérieur). Cette méthode permet de classer des données comme par exemple 

les journées types ou des conditions opératoires équivalentes. 

 

4.2.2 L’apprentissage non supervisé 
 

Dans le cas des algorithmes non supervisés [138], [139], il n'y a pas d'étiquettes explicites associées à 

l'ensemble de données d’entrée d'apprentissage. L'objectif est de tirer des conclusions à partir des 

données d'entrée, puis de modéliser la structure cachée et la distribution des données, afin d'en 

apprendre davantage sur ces dernières. Le « clustering » ou regroupement est l'exemple le plus courant 

d'un algorithme non supervisé.  

 

a. Clustering 
 

Le « clustering » [140] consiste à trouver une structure ou un modèle dans une collection de données non 

étiquetées. Pour un ensemble de données donné, l'algorithme de « clustering » regroupe les données en 

un nombre K de clusters ou groupes, de sorte que les points de données dans chaque cluster soient 

similaires les uns aux autres et que les points de données de différents clusters soient dissemblables. 

Comme pour l'algorithme k-NN, nous utilisons une métrique de similarité ou de distance. Différentes 

métriques de distance telles que Euclidean, Mahalanobis, Minkowski, etc. sont utilisées. La métrique de la 

distance euclidienne est la plus souvent utilisée. L'algorithme K-means est l'un des algorithmes de 

« clustering » les plus simples. Il regroupe les données en les séparant en K groupes de variances égales, 

en minimisant la somme des carrés par rapport à un centroïde à l'intérieur des groupes. Cependant, 

l'algorithme exige que le nombre de clusters soit spécifié avant de l'exécuter.  

Le « clustering » a plusieurs applications dans de nombreux domaines. En biologie, le « clustering » a été 

utilisé pour déterminer des groupes de gènes ayant des fonctions similaires [141], [142] et pour la 

détection de tumeurs cérébrales [143]. Aussi, cet algorithme a été utilisé pour la segmentation d'images 

[144] et dans la reconnaissance vocale [145]. 

Figure 4.9 : Exemple d’une classification k-NN 
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b. Quantification vectorielle 
 

Dans sa forme la plus simple, la quantification vectorielle [146], [147] organise les données en vecteurs et 

les représente par leurs centroïdes. Elle utilise généralement un algorithme de regroupement K-means 

pour entraîner le quantificateur. 

La technique de quantification vectorielle est utilisée dans diverses applications vocales, notamment le 

codage de la parole [148], la reconnaissance des émotions [149], la compression audio et la classification 

des images à grande échelle [150]. 

 

4.2.3 Le Deep Learning 
 

Cette section présente une brève introduction au domaine des réseaux de neurones artificiels (Artificial 

Neuron Network ANN) en mettant l'accent sur les méthodologies d'apprentissage profond (Deep Learning) 

[151], [152] et leurs applications. Les réseaux de neurones artificiels sont largement utilisés dans les 

domaines de la classification d'images et de la reconnaissance des formes. Ils se sont avérés être les plus 

efficaces et ont permis d'obtenir des résultats supérieurs dans divers domaines, notamment le traitement 

du signal [153], [154], le traitement de la parole [155] et le traitement du langage naturel [156].  

L'apprentissage profond est une branche de l'apprentissage statistique qui a gagné en popularité assez 

récemment. Bien que les débuts des réseaux de neurones remontent à 1960 [157], l'apprentissage 

profond a gagné en popularité depuis 2012 [158] en raison des grandes avancées au niveau des GPU et de 

la disponibilité de grands ensembles de données étiquetées.  La figure 4.10 présente un réseau de 

neurones artificiel simple avec deux couches cachées. Le terme « apprentissage profond » fait référence 

aux plusieurs couches utilisées. Chaque couche successive prend la sortie de la couche précédente et 

transmet le résultat à la couche suivante. 

 

Figure 4.10 : Représentation du réseau de neurones [159] 

Les défis typiques des réseaux de neurones artificiels comprennent l'initialisation des paramètres du 

réseau et le long temps d'apprentissage.  
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4.2.4 Le choix du modèle d’apprentissage statistique 
 

Il existe certainement d’autres méthodes et techniques d’apprentissage statistiques mais celles citées ci-

dessus sont les plus utilisée. Le schéma représenté dans la figure 4.11 résume le domaine d’application de 

ses méthodes, pour pouvoir choisir la plus convenable à notre étude.  

 

Figure 4.11 : Domaine d’application des méthodes d’apprentissage statistique 

Sachant que les données fournies par le modèle numérique de la machine, sont connues par l’utilisateur, 

et que le paramètre de sortie souhaité du modèle d’apprentissage (la charge de réfrigérant) est aussi bien 

défini, notre cas d’étude comporte des données étiquetées. Aussi, le but du modèle d’apprentissage est 

de prédire la présence d’une fuite ainsi que le degré de cette dernière. En effet, la charge de réfrigérant 

est représentée par une valeur pour chaque point généré par le modèle numérique de la machine, et nous 

attendons une quantité à la sortie du modèle d’apprentissage statistique. Pour les raisons évoquées 

précédemment, et en se basant sur le schéma de la figure 4.11, la méthode choisie pour l’apprentissage 

statistique est la régression linéaire ou polynomiale.  

Dans ce qui suit, nous allons tester quelle méthode de régression est la plus adaptée à notre cas d’étude, 

et nous allons présenter les résultats obtenus par cette méthode. Il faut noter que la méthode de Deep 

Learning est utilisée dans des cas où le nombre de variables d’entrée est très important et le nombre de 

données d’entrée est très grand, ce qui n’est pas le cas dans notre étude.  
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4.3 Développement du modèle statistique d’apprentissage 
 

Plusieurs étapes sont nécessaires pour développer un modèle d’apprentissage fiable, se basant sur la 

régression linéaire ou polynomiale. A noter que notre modèle d’apprentissage a été développé sous 

python. 

1. Lire et explorer les données 

Le modèle numérique de la machine développé sur Dymola sert comme générateur de données. Mais pour 

que ces données soient comprises par le modèle d’apprentissage, il faut les transformer en une forme 

compatible avec ce dernier. Le choix était de les stocker sous un fichier Excel (.csv).  

Ensuite, le modèle d’apprentissage permet d’explorer le fichier Excel et de choisir les paramètres 

nécessaires à l’étude.  

2. Création d'un ensemble de données d’entrainement et de test (Train and Test Data) 

Le fractionnement « Train/Test » consiste à diviser l'ensemble de données en ensembles d’entrainement 

et de test respectivement, qui s'excluent mutuellement. Ensuite, l’entrainement est effectué avec 

l'ensemble d’entrainement et le test avec l'ensemble de test. Cela permet d'obtenir une évaluation plus 

précise de la précision hors échantillon, car l'ensemble de données de test ne fait pas partie de l'ensemble 

de données qui a été utilisé pour entrainer les données. Cela est plus réaliste pour les problèmes du monde 

réel. 

Comme nous connaissons le résultat de chaque point de données dans cet ensemble de test, cette 

méthode fait un outil de test bien fiable. Et comme ces données de test n'ont pas été utilisées pour former 

le modèle, ce dernier n'a aucune connaissance du résultat de ces points de données. Donc il s'agit vraiment 

d'un test hors échantillon. 

Dans notre cas d’étude, nous allons diviser les données en 80 % utiles pour l’entrainement, et 20 % pour 

le test. Cette division est réalisée arbitrairement.  

En utilisant les données d’entrainement, la sortie (dans notre cas la charge de réfrigérant) est corrélée aux 

données d’entrée (HP, sous refroidissement, …). Une fonction qui relie la sortie aux entrées sera donc 

formée par le modèle.  

3. Evaluation de l’apprentissage 

Une fois l’apprentissage complet, il faut l’évaluer en testant la fonction formée dans la deuxième étape 

sur les données de test. Il faut donc comparer les valeurs réelles et les valeurs prédites pour calculer la 

précision d'un modèle de régression. Les mesures d'évaluation jouent un rôle clé dans le développement 

d'un modèle, car elles donnent un aperçu des domaines à améliorer. 

Il existe différentes mesures d'évaluation des modèles : 

- Erreur absolue moyenne (Mean Absolute Error) : Il s'agit de la moyenne de la valeur absolue des 

erreurs. C'est la mesure la plus facile à comprendre puisqu'il s'agit simplement de l'erreur 

moyenne. 



125 
 

- Erreur quadratique moyenne (Mean Squared Error) : L'erreur quadratique moyenne (MSE) est la 

moyenne de l'erreur quadratique. Elle est plus utilisée que l'erreur absolue moyenne car elle est 

davantage axée sur les erreurs importantes. Cela est dû au fait que le terme carré augmente les 

erreurs plus importantes par rapport aux plus petites. 

- Racine de l’erreur quadratique moyenne (Root Mean Squared Error) : Il s'agit de la racine carrée 

de l'erreur quadratique moyenne. 

- Le R-carré (R-Squared) n'est pas une erreur, mais c'est une mesure populaire de la précision du 

modèle. Il représente la proximité des données par rapport à la ligne de régression ajustée. Plus 

le R-carré est élevé, mieux le modèle s'adapte aux données. Le meilleur score possible est 1 et il 

peut être négatif (car le modèle peut être arbitrairement plus mauvais). 

Le calcul de ces différents paramètres permettra donc d’évaluer la fiabilité de l’apprentissage.  

Appliquons ces étapes à notre cas d’étude. D’abord, la régression polynomiale est choisie pour réaliser 

l’apprentissage. Après l’analyse des résultats de cette régression, nous allons présenter les résultats de la 

régression linéaire. 

Pour pouvoir comprendre l’importance des différents paramètres d’entrée sur la sortie (masse de 

réfrigérant totale), nous allons réaliser plusieurs modèles d’apprentissage : le premier modèle utilisera 

seulement la haute pression comme paramètre d’entrée, le deuxième modèle utilisera la haute pression 

et la température ambiante, et ainsi de suite. 

A noter que les données générées par le modèle numérique de la machine sont basées sur : 

- Une variation de la masse totale de réfrigérant entre 9.9 kg et 10.65 kg avec un pas de 0.05 kg. 

- Pour chaque masse totale de réfrigérant, une variation de la température ambiante entre 5 °C et 

43 °C avec un pas de 0.2 °C. 

- Pour chaque masse totale de réfrigérant et chaque température ambiante, une température 

d’entrée de glycol de : 3 °C, 5.5 °C, 8 °C, 10.5°C et 13 °C. 

Il faut noter aussi que des méthodes de traitement des données ont été appliquées. Cela est très important 

avant d’utiliser les données dans le modèle d’apprentissage, car le modèle numérique de la machine peut 

diverger sur certains points.  

Un premier critère utilisé est le temps de simulation : pour chaque point généré par le modèle, le temps 

de sa simulation est obtenu comme donnée de sortie. Si ce temps est « trop long », le modèle a très 

possiblement divergé sur ce point, et donc ce dernier doit être supprimé de la base de données. Le temps 

de simulation supposé « normal » dépend du cas d’application, mais il peut être facilement déduit une fois 

les données générées.    

Une autre méthode qui a été employée est le « Quantile-based flooring and carpeting ». Cette méthode 

consiste à supprimer les données éloignées des valeurs moyennes, selon un pourcentage défini par 

l’utilisateur.  

Dans ce qui suit, les résultats de l’apprentissage seront exploités selon les différents cas. 
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4.3.1 Données d’entrée : la haute pression 
 

Dans ce cas, seule la haute pression a été utilisée comme paramètre d’entrée pour l’apprentissage. On 

sait très bien que la haute pression n’est pas seulement dépendante de la charge de réfrigérant, donc 

l’apprentissage sera théoriquement incorrect. Cette analyse est confirmée dans la figure 4.12. 

 

Figure 4.12 : Estimation de la masse totale de réfrigérant en utilisant la haute pression comme 
paramètre d’entrée 

Les points en bleus représentent les masses totales réelles qui appartiennent à l’ensemble de test, et qui 

ont été utilisées pour déduire la fonction de régression polynomiale. Les points en orange représentent 

les masses totales estimées à partir des données appartenant à l’ensemble de test. Si l’apprentissage était 

fiable, les points en orange devraient être proches en valeurs des points en bleus, et présentant des 

évolutions similaires, mais ce n’est pas le cas dans cet apprentissage. En effet, la haute pression est aussi 

corrélée à la température ambiante et à la température d’entrée de glycol.  

A noter que la température d’entrée de glycol dans ce cas est 13 °C, et nous n’avons pas utilisé tous les 

points d’apprentissage. Aussi, la valeur du R-carré est -8.9 pour cet apprentissage qui est clairement 

incertain.  

 

4.3.2 Données d’entrée : la haute pression et la température ambiante 
 

Dans ce cas d’étude, la haute pression et la température ambiante ont été utilisées comme paramètres 

d’entrée pour l’apprentissage. Les résultats de ce dernier sont présentés dans la figure 4.13. 
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Figure 4.13 : Estimation de la masse totale de réfrigérant en utilisant la haute pression et la 
température ambiante comme paramètres d’entrée 

Dans ce cas d’étude, on observe trois ensembles de points car la température d’entrée de glycol a pris les 

valeurs : 3 °C, 8 °C et 13 °C. On remarque que les valeurs des points de test et les allures de leurs évolutions, 

sont plus correctes que le cas précédent. Cependant, il existe une différence non négligeable entre les 

valeurs réelles des points et leurs estimations. Le R-carré dans ce cas d’apprentissage est 0.25, qui présente 

une amélioration nette par rapport au cas précédent. Cependant, l’apprentissage reste non fiable. Pour 

rappel, la régression utilisée est polynomiale multi-variable. 

 

4.3.3 Données d’entrée : la haute pression, la température ambiante, le degré 
de sous-refroidissement et la température d’entrée de glycol 

 

Les résultats de ce cas d’étude sont présentés dans la figure 4.14. 
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Figure 4.14 : Estimation de la masse totale de réfrigérant en utilisant la haute pression, la température 
ambiante, le degré de sous-refroidissement et la température d’entrée de glycol comme paramètres 

d’entrée 

Trois températures de glycol ont été considérées : 3 °C, 8 °C et 13 °C. On remarque une amélioration nette 

par rapport aux deux cas d’études précédents. En effet, les valeurs des masses estimées correspondantes 

à l’ensemble de test sont proches des valeurs des masses réelles de cet ensemble. Le R-carré pour cet 

apprentissage est 0.96 ce qui montre que l’apprentissage est en effet fiable en utilisant ces paramètres 

d’entrée.  

 

4.3.4 Données d’entrée : la haute pression, la température ambiante, le degré 
de sous-refroidissement, la température d’entrée de glycol et le COP 

 

Les résultats de ce cas d’étude sont présentés dans la figure 4.15. 
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Figure 4.15 : Estimation de la masse totale de réfrigérant en utilisant la haute pression, la température 
ambiante, le degré de sous-refroidissement, la température d’entrée de glycol et le COP comme 

paramètres d’entrée 

Trois températures de glycol ont été considérées : 3 °C, 8 °C et 13 °C. On remarque encore plus 

d’amélioration par rapport aux cas d’études précédents. Le R-carré pour cet apprentissage est 0.98 ce qui 

montre que l’utilisation du COP comme paramètre d’entrée améliore ce dernier.  

Testons l’apprentissage sur cinq températures d’entrée de glycol : 3 °C, 5.5 °C, 8 °C, 10.5 °C et 13 °C. On 

obtient la figure 4.16.   

 

Figure 4.16 : Estimation de la masse totale de réfrigérant pour les cinq températures d’entrée de glycol 

On observe que l’apprentissage est toujours valide sur toutes les températures d’entrée de glycol. Le R-

carré de cet apprentissage est 0.987.  
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En conclusion, l’apprentissage en utilisant la régression polynomiale multi-variable s’est montré capable 

de bien prédire les masses totales à partir des groupes de tests, en prenant la pression de refoulement, le 

degré de sous refroidissement, le COP, la température ambiante et la température d’entrée de glycol 

comme paramètres d’entrée.  

Le choix d’utiliser la régression polynomiale étant pris arbitrairement, les résultats d’une régression 

linéaire multi-variable utilisant les mêmes données d’entrée seront présentés.  

 

4.3.5 Résultat d’une régression linéaire multi variable 
 

 

Figure 4.17 : Résultats de la régression linéaire multi variable 

On remarque clairement que la régression linéaire multi variable n’est pas adaptée à notre cas d’étude. Le 

R-carré de cet apprentissage est 0.11. Le choix d’utiliser la régression polynomiale était donc correct. 

 

4.4 Application 
 

Dans la section 4.3, le modèle d’apprentissage a été développé et le choix des paramètres d’entrée validé. 

Ayant des données expérimentales (Chapitre 3), il est possible de tester le modèle d’apprentissage sur une 

application réelle. Pour mieux expliquer cette idée, récapitulons les étapes réalisées jusqu’à ce stade de 

l’étude : 

1. Développement du modèle physique de la machine, basé sur la charge de réfrigérant. 

2. Mise en place d’un banc expérimental sur lequel des tests reliés à la variation de la charge ont été 

réalisés (4 surcharges).  
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3. Validation du modèle physique par rapport aux tests expérimentaux et choix de la corrélation de 

taux de vide. 

4. Une fois le modèle validé, génération d’une grande base de données en utilisant la masse totale 

de réfrigérant, la température ambiante, et la température d’entrée de glycol comme paramètres 

d’entrée. Les paramètres de sortie contiennent la pression de refoulement, le degré de sous-

refroidissement et le COP. Ces derniers sont les plus sensibles à la variation de la charge.  

5. Utiliser cette base de données pour créer un modèle d’apprentissage statistique. Ce modèle basé 

sur la régression polynomiale multi-variable corrélera la charge totale de réfrigérant à la pression 

de refoulement, la température ambiante, le COP, la température d’entrée de glycol et le sous-

refroidissement. 

6. Validation du modèle d’apprentissage. 

Le modèle d’apprentissage a été validé en utilisant les données générées par le modèle physique de la 

machine. Cependant, ayant les données expérimentales obtenues dans la deuxième étape et détaillées 

dans la section 3.2, il est possible de tester notre modèle statistique sur une application réelle. En effet, 

en introduisant la HP, le degré de sous-refroidissement, la température ambiante, le COP et la température 

d’entrée de glycol expérimentaux au modèle d’apprentissage, il doit être capable de prédire la masse 

expérimentale de réfrigérant. Pour rappel, les masses totales de réfrigérant sur lesquelles les tests ont été 

réalisées sont : 9.65 kg (0 g surcharge), 9.725 kg (75 g surcharge), 9.885 kg (235 g surcharge), 10.055 kg 

(405 g) et 10.225 kg (575 g surcharge). 

La figure 4.18 présente les masses expérimentales ainsi que les masses prédites par le modèle 

d’apprentissage statistique. 

 

Figure 4.18 : Masses expérimentales et masses estimées par le modèle statistique 

Plusieurs points intéressants peuvent être tirés de ce graphique : 

- La masse estimée par le modèle statistique est très proche de la masse expérimentale. Notons 

que le R-carré est 0.98 et que l’erreur absolue moyenne est 0.02 ce qui équivaut 20 g. 
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- La masse a été estimée par le modèle d’apprentissage basé uniquement sur les données fournies 

par le modèle numérique de la machine. La combinaison de ces données avec des données 

expérimentales sera certainement avantageuse à l’apprentissage. 

- Aux basses surcharges, la masse estimée présente une incertitude supérieure que celle aux hautes 

surcharges. Cela est confirmé par le fait que les paramètres d’entrée du modèle d’apprentissage 

(notamment la haute pression et le COP) deviennent plus distingués aux hautes surcharges. 

Le modèle statistique d’apprentissage a été effectivement capable de prédire la charge totale de 

réfrigérant dans le système à partir des données expérimentales. Ce résultat est très intéressant car il 

montre la possibilité de détecter la fuite, mais aussi d’estimer le degré de cette dernière, ce qui n’est pas 

possible en utilisant l’apprentissage « In The Loop » sans jumeau numérique. Plus de tests expérimentaux 

sur une marge plus grande de conditions opératoires seront certainement intéressants pour pousser 

l’étude vers des horizons plus vastes. 

 

4.5 Aller plus loin : Détection et diagnostique des erreurs (FDD) 
 

Comme expliqué dans le chapitre 1, les défauts dans les systèmes de refroidissement sont nombreux et 

ne se limitent pas aux fuites. Deux questions importantes se posent : 

- Le modèle statistique d’apprentissage pourrait-il être utilisé pour améliorer la détection d’autres 

défauts ? 

- La présence d’autres défauts pourront-ils déclencher des fausses alarmes et nuire à la fiabilité de 

détection de fuites ? 

Deux défauts particuliers sont les plus communs dans les systèmes de refroidissement autre que les fuites : 

- L’encrassement des échangeurs (dans notre cas seul le condenseur est un échangeur à air). 

- La chute du rendement du compresseur.  

Pour observer l’effet de ces défauts sur les différents paramètres et sur l’estimation des fuites, ils seront 

simulés numériquement. En effet, l’encrassement peut être simulé en réduisant le débit de l’air au 

condenseur et la chute de rendement du compresseur peut être simulée en réduisant le rendement 

isentropique de ce dernier.  

 

4.5.1 L’encrassement du condenseur 
 

L'encrassement peut se produire en raison de l'accumulation de poussière et de saleté et de la formation 

de tartre sur les tubes du condenseur. Cela cause une chute du débit d’air qui passe à travers ce dernier. 

Pour simuler ce défaut numériquement, les conditions opératoires suivantes ont été choisies, en 

considérant le même système étudié précédemment : 

- Masse totale de réfrigérant dans le système : 10.1 kg. 

- Température ambiante : Varie entre 5 °C et 43 °C avec un pas de 1 °C. 
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- Température d’entrée de glycol : 8 °C. 

Le débit volumétrique de l’air au condenseur est varié entre 1500 m3/h et 3000 m3/h pour chaque 

température ambiante avec un pas de 50 m3/h. A noter que le débit d’air normal au condenseur est 3000 

m3/h. Etudions d’abord la corrélation entre le débit d’air, la haute pression, le sous-refroidissement et le 

COP. Pour cela, dessinons une matrice de corrélation entre ces paramètres à une température ambiante 

constante de 32 °C.  

 

Figure 4.19 : Matrice de corrélation entre le débit de l’air, la haute pression, le degré de sous-
refroidissement et le COP 

L’analyse de cette matrice nous montre qu’il existe une relation négative presque parfaitement linéaire 

entre la haute pression et le débit de l’air (Volumetric flow rate), et entre le degré de sous-refroidissement 

et le débit de l’air. Une relation positive presque parfaitement linéaire existe entre le COP et le débit de 

l’air. Cela montre une tendance opposée à celle de la fuite, qui cause une diminution de la haute pression 

et du degré de sous-refroidissement. Testons les points générés sur le modèle d’apprentissage statistique 

développé. Le but est d’étudier la masse estimée par ce dernier. Pour rappel, pour tous les points générés, 

la masse totale de réfrigérant est 10.1 kg.  
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Figure 4.20 : Masse estimée et masse réelle en variant le débit volumétrique de l’air au condenseur  

A noter que le premier point à gauche correspond au débit de 1500 m3/h et le dernier point à droite 

correspond au débit normal de 3000 m3/h. On remarque clairement que la masse estimée augmente avec 

la chute du débit. Donc, en cas d’encrassement, la masse estimée par le modèle numérique sera plus 

grande que la masse réelle chargée. Cela peut donc guider l’utilisateur vers la conclusion qu’il existe une 

possibilité d’encrassement. Plus important encore, le défaut d’encrassement n’affectera pas directement 

la détection de fuites.  Cependant, la coexistence d’une fuite de réfrigérant et d’un encrassement peut 

affecter le jugement du modèle et de l’utilisateur. Il serait donc judicieux de développer un deuxième 

modèle qui prédit le débit d’air ce qui permet de départager la cause du défaut. 

 

4.5.2 La chute du rendement du compresseur 
 

Plusieurs facteurs peuvent causer la chute du rendement du compresseur : 

- La surchauffe du compresseur généralement causée par la sous-charge de réfrigérant.  

- Une surcharge de réfrigérant peut causer un excès de liquide dans le système. Ce réfrigérant 

liquide pourra rentrer dans le compresseur et nuire au rendement de ce dernier, même s’il rentre 

en petite quantité, car il cause l’ébullition de l’huile.  

- Les contaminants tels que l'humidité ou l'oxydation peuvent causer des problèmes dans un 

système de refroidissement en rendant l'huile acide, ce qui peut ronger les enroulements du 

compresseur. 

- Des mauvaises pratiques d'installation et/ou d'entretien. 

Cette chute de rendement est représentée par une chute du rendement isentropique du compresseur. 

Pour simuler ce défaut numériquement, les conditions opératoires suivantes ont été choisies, en 

considérant le même système étudié précédemment : 

- Masse totale de réfrigérant dans le système : 10.1 kg. 
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- Température ambiante : Varie entre 5 °C et 43 °C avec un pas de 1 °C. 

- Température d’entrée de glycol : 8 °C. 

Le rendement isentropique de compresseur est varié entre 0.45 et 0.95 pour chaque température 

ambiante avec un pas de 0.02. A noter que le rendement isentropique utilisé dans l’apprentissage est 0.7. 

Etudions d’abord la corrélation entre le rendement isentropique du compresseur, la haute pression, le 

sous-refroidissement et le COP à l’aide d’une matrice de corrélation. La température ambiante est fixée 

constante à 32 °C. 

 

Figure 4.21 : Matrice de corrélation entre le rendement isentropique du compresseur, la haute 
pression, le degré de sous-refroidissement et le COP 

On remarque qu’il n’existe presque aucune corrélation entre le rendement isentropique du compresseur 

et la haute pression. Cependant, une corrélation de -0.77 existe entre le rendement isentropique et le 

degré de sous-refroidissement, ce qui montre que plus le rendement isentropique diminue, plus le degré 

de sous-refroidissement augmente. Cela est inverse à la tendance d’évolution du degré de sous-

refroidissement avec les fuites. La corrélation entre le COP et le rendement isentropique de compresseur 

est positive, ce qui est évident : en effet, en augmentant le rendement isentropique, la consommation 

électrique du compresseur diminue et donc le COP augmente (selon l’équation 180). 

Testons les points générés sur le modèle d’apprentissage statistique développé. Le but est d’étudier la 

masse estimée par ce dernier. Pour rappel, pour tous les points générés, la masse totale de réfrigérant est 

10.1 kg.  
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Figure 4.22 : Masse estimée et masse réelle en variant le rendement isentropique du compresseur 

 

Le premier point à gauche correspond à un rendement isentropique de 0.45, et le dernier point à droite 

correspond à un rendement isentropique de 0.95. On remarque que la chute du rendement du 

compresseur cause une augmentation de la masse estimée par le modèle statistique d’apprentissage. 

Donc la chute du rendement du compresseur ne sera pas confondue avec un défaut de fuite. Cependant, 

pareille au cas d’encrassement, la coexistence d’une fuite et d’une chute de rendement isentropique du 

compresseur peut gommer la présence d’un défaut. Il serait judicieux d’observer le rendement 

isentropique du compresseur, qui peut être calculé par un deuxième modèle.  

En conclusion, ces deux défauts étudiés ne seront pas confondus avec le défaut d’une fuite et ne 

déclencheront pas de fausses alarmes. Cependant, la tendance du modèle statistique d’estimer une masse 

de réfrigérant supérieure à la masse initiale (et qui augmente avec le temps), peut nous guider vers la 

possibilité d’un encrassement au condenseur ou d’une chute du rendement du compresseur. Enfin, pour 

atteindre un système de FDD, il faudrait développer un modèle indépendant pour chacun des défauts et 

proposer une méthode d’interprétation de l’ensemble de ces modèles. 

 

4.6 Conclusion 
 

Dans ce chapitre, le modèle d’apprentissage statistique a été mis en place. D’abord, une base de données 

a été générée à partir du modèle physique de la machine en variant la masse totale de réfrigérant dans le 

système, la température ambiante et la température d’entrée de glycol. Ensuite une étude de sensibilité 

entre la haute pression, le degré de sous-refroidissement, du COP et la charge de réfrigérant a été réalisée. 

Elle a montré qu’aux basses températures ambiantes, le COP et la haute pression ne sont pas très sensibles 

à la variation de la charge, contrairement au degré de sous-refroidissement. Aux hautes températures 

ambiantes, les trois paramètres sont suffisamment sensibles à la variation de la charge. 
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Pour pouvoir choisir une bonne méthode d’apprentissage statistique, une étude bibliographique sur les 

méthodes d’apprentissage disponibles a été réalisée. Nous avons déduit que la régression polynomiale 

multi-variable est la méthode la plus adaptée à notre cas d’étude comme elle permet de quantifier les 

fuites. 

Ensuite, le modèle d’apprentissage statistique a été développé en testant différentes combinaisons de 

données d’entrée. Nous avons déduit que le meilleur choix est d’utiliser la haute pression, la température 

ambiante, le COP, la température d’entrée de glycol et le degré de sous-refroidissement comme 

paramètres d’entrée pour obtenir la charge de réfrigérant comme paramètre de sortie.  

Ce modèle d’apprentissage développé a été testé en utilisant des données expérimentales, et il était 

capable d’estimer la charge totale dans la machine réelle avec une erreur moyenne absolue de 20 g et une 

erreur maximale de 66 g. Il faut noter que ce modèle d’apprentissage a été basé uniquement sur les 

données générées par le modèle physique de la machine, et la combinaison de ces données avec des 

données expérimentales devrait rendre l’apprentissage encore plus fiable.  

Pour aller plus loin, d’autres défauts potentiels ont été testés : l’encrassement du condenseur et la chute 

du rendement du compresseur. Nous avons déduit que ces défauts ont une tendance à augmenter la 

charge estimée par le modèle d’apprentissage, donc ils ne seront pas confondus avec des fuites et ne 

déclencheront pas de fausses alarmes. Cependant, la coexistence de ces défauts avec des fuites pourrait 

potentiellement affecter le jugement de l’utilisateur de la machine. Il serait donc judicieux de développer 

des modèles pour prédire le débit d’air au condenseur et le rendement isentropique du compresseur en 

parallèle avec celui qui prédit la masse du réfrigérant. Une méthodologie d’interprétation des résultats 

sera ainsi nécessaire pour prédire le ou les défauts en cours. 
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Conclusion et Perspectives 
 

 

Les systèmes de refroidissement deviennent de plus en plus employés dans la vie quotidienne. Ils sont 

utilisés dans les industries, les moyens de transport, la sécurité alimentaire, la santé, etc.  

Le secteur de réfrigération consomme environ 17 % de l'électricité totale utilisée dans le monde. Ce 

pourcentage n’est pas négligeable et impose la nécessité de rendre les systèmes de refroidissement plus 

efficaces et écologiques.  

Les fuites de réfrigérant vers l’environnement constituent un grand problème qui doit être résolu. En effet, 

elles ont un impact direct sur l’environnement à cause du haut PRP des réfrigérants utilisés, et un impact 

indirect car elles causent la chute du rendement du système qui se traduit par une consommation 

supérieure d’électricité et donc un impact CO2 plus élevé. Aussi, les fuites imposent des coûts de réparation 

supplémentaires. De même, des réglementations européennes et françaises très strictes sont mises en 

place afin de minimiser les fuites de réfrigérant.  

Pour ces raisons, il est très important d’employer des méthodes de détection de fuites fiables, rapides, et 

qui assurent une détection en temps réel. L’étude bibliographique a montré qu’il n’existe pas une telle 

méthode actuellement employée même avec le développement des méthodes d’apprentissage 

statistique. Pour cela, nous avons proposé dans cette thèse la méthode suivante : 

- Un modèle physique qui représente le système de refroidissement est développé.   

- Ce modèle est validé et calé avec des tests expérimentaux.  

- Une fois le modèle validé, il est utilisé comme générateur de données.  

- Ces données sont utilisées en complémentarité aux données acquises en temps réel pour assurer 

l’apprentissage d’un modèle statistique sur le fonctionnement normal de la machine.  

- Ce modèle d’apprentissage servira ensuite pour détecter les fuites en cas de déviation du 

fonctionnement normal. Ce fonctionnement normal sera défini à partir de la mesure de plusieurs 

paramètres sensibles à la variation de la charge de réfrigérant (la haute pression, le degré de sous-

refroidissement, le COP, etc.).  

Comme le modèle physique de la machine est utilisé comme complément à la machine réelle et non pas 

pour la remplacer, nous l’appelons un « jumeau numérique ».  

Dans le chapitre 2, le modèle physique de la machine a été développé. La méthode de volumes finis a été 

choisie pour la modélisation des échangeurs de chaleurs. Plusieurs paramètres importants ont été 

étudiés : le coefficient de transfert de chaleur côté réfrigérant et côté caloporteur, les pertes de pression 

côté réfrigérant et côté caloporteur, l’efficacité des ailettes, et le taux de vide qui est nécessaire pour 

l’estimation de la charge. Plusieurs corrélations ont été proposées pour le calcul de chacun de ces 

paramètres, et les plus précises (à partir d’essais expérimentaux) ont été choisies pour le modèle physique. 
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Les modèles du compresseur, de la vanne de détente et de la bouteille liquide ont aussi été étudiés. 

Ensuite, les stratégies de résolution du modèle physique ont été détaillées pour un système contenant 

une bouteille liquide et un système ne contenant pas cette dernière.  

Dans le chapitre 3, nous avons mis en place un banc d’essai. Ce banc a servi pour valider le modèle physique 

d’un point de vue énergétique et pour étudier l’effet de la charge de réfrigérant sur les différents 

paramètres du système. Le modèle physique s’est montré précis d’un point de vue énergétique et capable 

d’estimer correctement la puissance thermique au condenseur et à l’évaporateur avec une erreur de ± 5 

%. 

Aussi le modèle a montré une grande précision en estimant les paramètres sensibles à la variation de la 

charge de réfrigérant en variant cette dernière. Une étude paramétrique sur les différentes corrélations 

de taux de vide a été réalisée, afin de choisir la plus fiable pour l’estimation de la haute pression, du degré 

de sous-refroidissement et du COP. La corrélation de Lockhart-Martinelli a été choisie. 

Ensuite, des cas d’études numériques ont été réalisés sur des systèmes contenant des bouteilles liquides. 

Nous avons conclu que, même en réduisant les dimensions de la bouteille, en utilisant plusieurs 

évaporateurs et un compresseur à vitesse variable, il est compliqué de mesurer la variation de la charge 

de réfrigérant dans la bouteille liquide en variant les conditions opératoires. Des tests expérimentaux 

seront particulièrement intéressants pour développer plus le sujet. Aussi, il est intéressant de noter 

qu’avec la tendance de réduire la charge de réfrigérant dans les systèmes de refroidissement afin de 

minimiser les dégâts environnementaux, les systèmes ne contenant pas de bouteilles liquides seront de 

plus en plus favorables dans le futur.  

Finalement, dans le chapitre 4, le modèle statistique d’apprentissage a été développé. Pour cela, une étude 

de sensibilité a été réalisée entre différents paramètres et la charge de réfrigérant. Nous avons pu 

confirmer que les paramètres les plus sensibles à la variation de la charge sont la haute pression, le degré 

de sous-refroidissement et le COP. Le modèle d’apprentissage a donc été développé en prenant ces 

derniers paramètres ainsi que la température ambiante et la température d’entrée de glycol comme 

paramètres d’entrée, et la charge totale de réfrigérant dans le système comme paramètre de sortie. En le 

testant avec les données d’entrée expérimentales, le modèle s’est montré capable d’estimer la charge de 

réfrigérant totale avec une erreur moyenne absolue de 20 g et une erreur maximale de 66 g. Il faut noter 

que ce modèle d’apprentissage a été basé uniquement sur les données générées par le modèle physique 

de la machine, et la combinaison de ces données avec des données expérimentales devrait rendre 

l’apprentissage encore plus fiable.  

Pour aller plus loin, d’autres défauts potentiels ont été testés : l’encrassement du condenseur et la chute 

du rendement du compresseur. Nous avons déduit que ces défauts ont une tendance à augmenter la 

charge estimée par le modèle d’apprentissage, donc ils ne seront pas confondus avec des fuites et ne 

déclencheront pas de fausses alarmes. Cependant, la coexistence de ces défauts avec des fuites pourrait 

potentiellement affecter le jugement de l’utilisateur de la machine. Il serait donc judicieux de proposer 

des modèles dédiés à chaque défaut potentiel et de proposer une méthodologie d’interprétation des 

résultats. 

En conclusion, cette thèse a proposé une nouvelle méthode de détection de fuites. Cette méthode est 

basée sur le fait que certains paramètres mesurés sont sensibles à la variation de la charge de réfrigérant, 

et donc leur déviation de leurs valeurs « normales » pourrait signaler la possibilité d’une fuite. Ayant un 
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grand nombre de paramètres d’entrée, un modèle d’apprentissage statistique est important pour estimer 

le fonctionnement « normale » de la machine.  

Ce qui rend cette méthode intéressante est qu’elle s’appuie sur un modèle physique de la machine validé 

avec des tests expérimentaux. Ce modèle doit être capable de prendre la charge de réfrigérant comme 

paramètre d’entrée pour estimer différents paramètres de sortie (pressions, degré de sous-

refroidissement, différentes puissances, etc.). Ce modèle servira donc comme générateur de données, 

pour gommer l’absence de certains points extrêmes de fonctionnement, pour rendre l’apprentissage du 

modèle statistique plus fiable et plus rapide, et pour pouvoir estimer le degré de la fuite.  Le modèle 

statistique d’apprentissage développé s’est montré capable d’estimer le degré de la fuite avec une bonne 

précision. Il est intéressant de noter que ce modèle est potentiellement capable de détecter d’autres 

défauts aussi (encrassement des échangeurs, chute du rendement du compresseur, etc.).  

Pour développer plus le travail de cette thèse, des tests expérimentaux sur de nouvelles configurations 

(évaporateurs en parallèle, systèmes avec bouteille liquide, etc.), et sur une marge de conditions 

opératoires plus grande seront importants pour exploiter les capacités du modèle physique de la machine 

ainsi que celles du modèle statistique d’apprentissage. Aussi, pour pouvoir satisfaire les nouvelles normes 

et réglementations, de nouveaux réfrigérants à bas GWP doivent être employés. Parmi ces fluides on 

trouve le CO2, l’ammoniac, le propane, etc. qui sont utilisés généralement dans des machines à 

configurations non traditionnelles. Dans le cas du CO2 par exemple, la compression parallèle, un échangeur 

liquide-vapeur et l’utilisation d’un éjecteur sont des pistes pour améliorer le rendement du système. Ces 

configurations différentes de celle étudiée dans cette thèse impliquent la présence potentielle de défauts 

supplémentaires. Aussi, les paramètres sensibles à la variation de la charge de réfrigérant dans les 

configurations non traditionnelles peuvent ne pas se limiter à ceux exploités dans cette thèse.  

Cependant, même si les configurations diffèrent, le modèle physique développé est assez générique pour 

simuler facilement ces dernières. Les étapes à suivre seront de valider le modèle physique avec des tests 

expérimentaux, définir les paramètres sensibles à la variation de la charge, et générer des données qui 

seront utilisées par le modèle d’apprentissage.  

Un défi particulier pour la méthode développée dans cette thèse, sera l’utilisation des nouveaux mélanges 

HFO/HFC (R454A, R454C, R455A, etc.). Ces fluides possèdent un bas GWP et une performance acceptable 

en comparaison aux fluides traditionnels. Cependant, dans le cas d’une fuite, la composition molaire du 

mélange va changer. En effet, en fonction de la position de la fuite, la pression partielle de chaque 

composant du mélange imposera des taux de fuites différents de ces derniers. Cela résulte en une charge 

circulante différente de la charge initiale. Le problème est que la composition de cette charge circulante 

est compliquée à définir et donc cela impose une difficulté au niveau de la modélisation de la machine. 

Une solution potentielle est de corréler les différentes compositions aux différents paramètres du système 

et à la charge en fonction des conditions opératoires.  

Il faut noter qu’un avantage est présent en utilisant ces mélanges HFO/HFC : durant la fuite de ces derniers, 

le composant ayant la pression partielle la plus élevée fuira en grande partie en comparaison aux autres 

composants, notamment si la fuite est au niveau de la haute pression (ce qui est souvent le cas). Cela 

implique une variation des paramètres du système (notamment la haute pression dans ce cas) plus 

distinguée que la variation dans le cas d’un réfrigérant pur. Cette variation peut donc être exploitée pour 

améliorer la sensibilité de la détection de fuites. Ces mélanges présentent aussi des glissements qui 

varieront aussi en cas de fuite.  
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En conclusion, les défis du futur sont nombreux dans le domaine du froid et des PAC. Il est donc important 

d’exploiter à fond les solutions et les améliorations possibles des systèmes à compression de vapeur, qui 

sont utilisés chaque jour dans des domaines assez variés, afin de préserver l’environnement et la terre 

pour les prochaines générations.
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ABSTRACT 

The refrigeration sector consumes about 17% of the total electricity used in the world. This 

percentage is not negligible and requires making cooling systems more energy efficient, and 

reducing their impact on the greenhouse effect.  

In particular, refrigerant leaks are a problem that must be solved. Indeed, they have a direct 

and indirect impact on the environment. Also, leaks impose additional repair costs.  

For these reasons, it is very important to employ reliable and fast leak detection methods that 

ensure real-time detection.  

In this thesis, we have proposed to develop a physical model that represents the cooling 

system. This model is validated and calibrated with experimental tests. Once the model is 

validated, it is used as a data generator. These data will be used in addition to the data acquired 

in real time to ensure the training of a statistical model on the normal operation of the machine. 

This learning model will then be used to detect leaks in case of deviation from normal operation 

defined from the measurement of several parameters sensitive to the variation of the refrigerant 

charge. 

As the physical model of the machine is used as a complement to the real machine and not to 

replace it, we will call it a "digital twin". 

MOTS CLÉS 

Réfrigération, Détection de fuites, FDD, Modèle Numérique, Efficacité Energétique, Etude 

Expérimentale, Transfert de chaleur, Cycle Thermodynamique. 

RÉSUMÉ 

Le secteur de réfrigération consomme environ 17 % de l'électricité totale utilisée dans le 

monde. Ce pourcentage n’est pas négligeable et nécessite de rendre les systèmes de 

refroidissement plus efficaces énergétiquement et de réduire leur impact sur l’effet de serre.  

En particulier, les fuites de réfrigérant vers l’environnement constituent un problème qui doit 

être résolu. En effet, elles ont un impact direct et indirect sur l’environnement. Aussi, les fuites 

imposent des coûts de réparation supplémentaires.  

Pour ces raisons, il est très important d’employer des méthodes de détection de fuites fiables, 

rapides, et qui assurent une détection en temps réel.  

Nous avons proposé dans cette thèse de développer un modèle physique qui représente le 

système de refroidissement. Ce modèle est validé et calé avec des tests expérimentaux. Une 

fois le modèle validé, il sert comme générateur de données. Ces données seront utilisées en 

complémentarité aux données acquises en temps réel pour assurer l’apprentissage d’un 

modèle statistique sur le fonctionnement normal de la machine. Ce modèle d’apprentissage 

servira ensuite pour détecter les fuites en cas de déviation du fonctionnement normal défini à 

partir de la mesure de plusieurs paramètres sensibles à la variation de la charge de réfrigérant. 

Comme le modèle physique de la machine est utilisé comme complément à la machine réelle 

et non pas pour la remplacer, nous l’appellerons un « jumeau numérique ». 

KEYWORDS 

Refrigeration, Leakage detection, FDD, Numerical model, Energy Efficiency, Experimental 

Study, Heat transfer, Thermodynamic cycle. 




