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Résumé – L’étude expérimentale complète d’une pompe à chaleur à absorption 

fonctionnant au LiBr-eau d’une capacité de 14 kW est présentée, de même que le 

développement d’un modèle du régime permanent. Les caractéristiques de la pompe à chaleur 

sont présentées ainsi que ses performances pour une large plage de conditions expérimentales. 

Les performances de la pompe sont ainsi évaluées en termes de coefficient de performance 

(COP) et de capacité de refroidissement pour plusieurs débits et températures des circuits 

d’eau externes (circuits chaud et froid) et de l’eau refroidie produite. La comparaison des 

performances prédites par le modèle développé avec celles mesurées démontre que le modèle 

établi pour le régime permanent de la pompe est capable de bien prévoir ses performances.  

1. Introduction 

Les pompes à chaleur à absorption (PACA) sont utilisées depuis le 19e siècle et il existe 

une littérature abondante à leur sujet tant sur les principes thermodynamiques les régissant 

que leur conception et leur application [par ex. 1-2]. Ces machines sont généralement « eco-

friendly » car elles utilisent des fluides neutres pour la couche d’ozone par opposition aux 

machines à compression. Une large part des PACA fonctionne avec la paire H2O-LiBr en 

raison de sa toxicité nulle, de son enthalpie de vaporisation élevée et parce que la technologie 

simple à implanter. 

Les PACA à simple effet ont aussi été étudiées en détails [4-6]. Plusieurs paramètres 

peuvent affecter leurs performances et plusieurs articles présentent leurs limitations [7-8, par 

ex.]. Des modèles mathématiques de complexité variée ont aussi été développés pour 

différentes applications [4, 5, 8]. Certains de ces modèles ont été confrontés avec succès avec 

des mesures expérimentales. Toutefois, ces derniers demeurent restreints à des systèmes 

spécifiques et dans certains cas sont très simplifiés. 

Dans le but de caractériser la performance d’une PACA et d’en cerner les paramètres de 

fonctionnement, un prototype de 33 kW a été construit. Un plan expérimental à 16 tests a été 

ensuite réalisé par la manipulation de 7 variables : la température et le débit des courants 

d’eau refroidie, du courant puis et du courant d’eau chaude complété par le débit de solution 

Li-Br. L’effet des sept variables sur le COP et les flux de chaleur ont ainsi pu être estimé 

adéquatement. Cinq des sept variables ont été répertoriées dont celle, influençant la 

performance de la machine et ce, tout en laissant le débit de solution et le débit d’eau refroidie 

comme des paramètres sans effet [9]. 

Dans la présente étude, ces cinq variables ont été reprises pour construire un plan 

expérimental visant à cerner la performance de la machine dans des conditions encore non 

expérimentées et visant ainsi à évaluer la sensibilité aux variations de conditions de procédé. 

En parallèle, un modèle du cycle d’absorption a pu être mis sur pied et les résultats 

expérimentaux ont servi de comparaison aux prédictions. Le modèle ne requiert qu’un 

minimum d’information sur les fluides utilisés et les échangeurs de la PACA. Il peut servir 

autant à l’évaluation de la performance d’une machine existante qu’à la conception d’une 

nouvelle PAC. 



2. Expérimentation 

Le prototype faisant l’objet de l’étude est présenté schématiquement à la figure 1. Il est 

formé des quatre échangeurs typiques à une PACA et d’un cinquième pour favoriser la 

récupération de chaleur de la solution (SXH). Les quatre échangeurs principaux sont de type 

tube-calandre avec les tubes horizontaux. L’échangeur de solution SHX est un échangeur à 

plaque. Le fluide utilisé, est une solution de Li-Br dans l’eau auquel on a ajouté de l’octyl-

alcool (2-éthyl-1-hexanol) pour en augmenter le transfert de chaleur. Le tableau 1 présente les 

spécifications détaillées de la PACA. 

 

Figure 1 Schéma de la PAC utilisée 

  
Working Fluid                                                H2O-LiBr 

Cooling capacity (Qe)                                     14 kW 

Chilled water temperature in/out (Te,in/Te,out)   21.7/15 °C 

Flow rate (me,in)                                                30 L/min    

Driving heat capacity (Qg)                             18.6 kW 

Hot water temperature in/out (Tg,in/Tg,out)        95/81.7 °C 

Flow rate (mg,in)                                               20 L/min 

Rejected heat capacity (Qa+Qc)                      32.6 kW 

Cooling water temperature in/out (Ta,in/Tc,out)  27/40.4 °C 

Flow rate (ma,in)                                                35 L/min 

COP                                                                  0.75 

  
Tableau 1 Spécifications de la PACA  

La station thermique fournit des conditions constantes de température et des débits aux 

circuits externes de la machine. Elle consiste en trois boucles indépendantes d’eau qui 

forment les courants externes à la PAC. La boucle chaude alimente le générateur. La boucle 

intermédiaire sert de puits de chaleur à l’absorbeur et au condenseur. Cette boucle est 

généralement celle qui va à une tour de refroidissement. Elle est ici simulée par un échangeur 

à plaque refroidi à l’eau de laboratoire. La troisième boucle, l’eau froide, simule la demande 

en refroidissement à basse température. Le courant refroidi peut être ramené à une 

température plus élevée au moyen d’un élément de chauffage. 

Le prototype est entièrement suivi et contrôlé par une application Labview [10]. Il est 

équipé de 23 capteurs pour les pressions, les températures et les débits. Certains paramètres 

sont calculés en temps réel : charge de chaque échangeur, COP, concentration de la solution 

forte et faible ainsi que le débit de circulation estimé de la solution. 

3. Modèle 

Un modèle analytique permettant de représenter la PAC H2O-LiBr a été développé. La 

performance de la machine est décrite au moyen de bilans de masse sur l’eau et le LiBr 

combinés aux bilans d’énergie sur chacun des échangeurs. Ces bilans sont complétés par le 

bilan global sur chacun des circuits externes. La solution de travail H2O-LiBr est considérée 

en équilibre dans les échangeurs donc, à la même température et pression que la vapeur. Les 

autres hypothèses faites pour simplifier la représentation sont : régime permanent, pertes et 

gains de chaleur négligeables avec l’environnement, l’apport pompe à l’énergie du système 

négligeable, pertes de charges négligeables dans les conduites. Les corrélations empiriques de 

McNeely [11] sont utilisées pour le calcul des enthalpies, températures, concentration et 

tension de vapeur des solutions de H2O-LiBr. Les équations IAPWS-IF 97 servent de 

références pour le calcul des propriétés thermodynamiques de l’eau et de la vapeur [12]. La 



température d’ébullition des solutions saturées de LiBr est calculée en fonction de la 

température de saturation des vapeurs et des concentrations de solution tel que proposé par 

Feuerecker et al. [13]. 

Le taux de transfert de chaleur entre les courants internes et externes du générateur sont 

fournis par  

gggg LMTDAUQ                                                                                                        (1) 

Dans laquelle Ag est l’aire total d’échange du générateur, Ug le coefficient global de 

transfert de chaleur et LMTD est la température moyenne logarithmique tel que définie par: 
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Pour les besoins de la simulation, l’usager peut choisir d’utiliser le coefficient U pour 

chaque échangeur calculé à partir des données de température mesurées ou bien d’utiliser des 

corrélations. Une corrélation applicable à la conductibilité du cuivre k a été utilisée [15]. 

Le coefficient de transfert interne entre l’eau chaude et la surface du générateur (αg,in) est 

déterminé par la corrélation de Gnielinski [16]. Si de la vapeur est utilisée comme force 

motrice au générateur, la corrélation fournie par Agrawal prendra alors en compte la 

condensation de vapeur dans les tubes [17]. 

Il existe peu de données publiées sur le coefficient de transfert de chaleur externe du 

générateur dans une PACA (αg,out). Une corrélation a par ailleurs été développée en intégrant 

les travaux de Wang et al [18] et menant à l’équation suivante : 
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Le paramètre de Γ, est le débit de fluide H2O-LiBr par unité de longueur de tube mouillé 

(un seul côté des tubes est ici mouillé). 

Des équations analogues aux équations 1 à 3 sont appliquées à l’absorbeur, au condenseur 

et à l’évaporateur. La corrélation de Gnielinski [16] est utilisée pour le calcul de tous les 

coefficients de transfert de chaleur internes. Le coefficient externe pour le condenseur est, 

quant à lui, calculé à partir d’une corrélation pour un film s’évaporant de Holman [15]; pour 

l’évaporateur, une corrélation fournie par Rohsenow et al est utilisée [19]; Hoffmann et al 

[20] est la corrélation servant pour le calcul à l’absorbeur. 

Le système d’équations non-linéaires en résultant est solutionné par la méthode de Gauss-

Newton.  

4. Validation et mesures expérimentales 

4.1. Plan experimental 

Les cinq variables les plus déterminantes identifiées dans les travaux antérieurs présentés 

plus haut [9] ont servi à établir le plan expérimental. Chacune des cinq variables a été 

manipulée individuellement tout en conservant les quatre autres à leur valeur médiane. À 

chaque altération de la valeur d’une variable, une période nécessaire à l’établissement du 

régime permanent était observée ; une fois toutes les variables mesurées à des valeurs 

constantes, une période additionnelle de 20 minutes servait à l’enregistrement des mesures. 

L’évaluation de l’incertitude sur les mesures est faite suivant Kline et McClinton [21]. 



4.2. Résultats 

La Figure 2 montre les variations du COP et de la capacité de refroidissement de la PACA 

en fonction de la source de chaleur au générateur (Tg,in). Les barres d’erreur sur les mesures 

sont d'ailleurs présentées sur le graphique considérant une erreur de 1% sur la mesure de 

température et 2% sur le débit (débitmètre massique). Les incertitudes calculées sont de 

10.3% pour le COP et 2,9% pour la capacité de refroidissement. La plage d’incertitude sur les 

valeurs demeurant constante pour toutes les expériences, les graphiques suivant ne 

contiennent pas les barres d’erreur. 

La valeur du COP, demeure constante et près de la valeur de conception à 0,76 pour une 

Tg in de 90 
o
C. La capacité varie presque linéairement entre 5,2 et 16,5 kW. Le fait que la 

capacité de refroidissement varie d’un facteur trois alors que le COP demeure presque 

constant, indique des effets antagonistes importants lors de l’expérimentation avec des 

fluctuations importantes de température de la source chaude (générateur). 

Des paires de résultats simulés du COP et de la capacité de refroidissement sont 

pareillement présentés à la Figure 2. Pour la paire A, le modèle utilise les coefficients de 

transfert de chaleur globaux calculés au moyen des températures mesurées lors des 

expériences. Pour la paire B, le modèle calcule les coefficients de transfert provenant des 

corrélations présentées plus haut. En général, l’accord est très bon entre les mesures et les 

valeurs calculées de COP et de capacité. Toutes les autres expériences ont démontré des 

résultats semblables. Sur la base de ces résultats, les valeurs calculées à partir des U provenant 

des corrélations n’ont pas été présentées. 

Le graphique de la Figure 3 montre la variation de COP et de capacité avec la température 

de l’eau refroidie dans l’évaporateur (Te,out). Encore une fois, le COP varie très peu entre 6 et 

16 
o
C. Par contre, la capacité de refroidissement est grandement affectée passant de 9,2 à 14,3 

kW entre les mêmes températures. Pour la capacité de refroidissement, l’écart s’explique par 

les valeurs de coefficient de transfert de chaleurs utilisées. À basse température, ces valeurs 

moyennes deviennent moins représentatives des conditions de l’échangeur où les tubes sont 

moins uniformément mouillées ce qui mène à des évaluations moins précises du transfert 

effectif. 

La Figure 4 montre l’effet important de la température de l’eau de refroidissement (courant 

puits) sur la capacité de la pompe. Encore ici, l’accord mesures-calculs est très bon. La 

capacité augmente avec la baisse de la température du puits de chaleur (le courant d’eau de 

refroidissement). Le COP varie peu entre 20 et 32 
o
C de température de l’eau de 

refroidissement, passant de 0,78 à 0,70 dans l’intervalle. En augmentant encore la température 

de l’eau de refroidissement à près de 40 
o
C, le COP tombe à 0,53. 

L’effet du débit de l’eau de refroidissement (ma,in) sur la performance du cycle est 

finalement présentée à la Figure 5. La capacité de refroidissement et le COP sont tous les 

deux améliorés par un plus grand débit. Ce paramètre est donc un facteur dominant du 

contrôle d’une telle machine. 

Le débit au générateur n’a montré que très peu d’effet sur la performance de la machine. 
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Figure 2 Variation du COP et de la 

capacité de refroidissement avec la 

température d’entrée au générateur (Tg,in) 
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Figure 3 Variation du COP et de la capacité de 

refroidissement avec la température de l’eau 

refroidie- sortie de l’évaporateur (Te,out) 
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          Figure 4 Variation du COP et de la 

capacité de refroidissement avec la 

température de l’eau de refroidissement (Ta,in) 
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Figure 5 Variation du COP et de la capacité de 

refroidissement avec le débit d’eau de 

refroidissement (ma,in) 

 

5. Conclusion 

Une pompe à chaleur à absorption de 14 kW a pu être étudiée expérimentalement et 

modélisée. Les résultats démontrent que le COP demeure très stable malgré des variations 

importantes de la température de l’eau chaude utilisée. La raison semble être que le COP est 

surtout influencé par la température du courant captant la chaleur libérée et son débit. La 

capacité totale de refroidissement est plus sensible à la température du courant de 

refroidissement et la température au générateur qu’à la température du courant à refroidir.  
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