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Systèmes frigorifi ques commerciaux utilisant le CO2 comme frigorigène
par

Oliver Javerschek
Bitzer Kuehlmaschinenbau GmbH, Eschenbrünnlestr.15, 71083 Sindelfi ngen, Germany 

e-mail : javerschek@bitzer.de

En mettant l’accent sur les applications de supermarché, cet article donne un aperçu des différentes solutions de 
système utilisant le CO2 comme frigorigène, tels que les systèmes en cascade et les systèmes d’amplifi cation et de 
compression parallèle, puis montre leurs avantages et désavantages et fournit une comparaison des coeffi cients 
de performance (COP) des systèmes. L’application du CO2 exige des mesures appropriées en ce qui concerne la 
conception et la commande du système, etc. afi n d’assurer un fonctionnement fi able et effi cace. Ces mesures sont 
exposées du point de vue de la technique d’application en mettant l’accent sur les fonctions déterminantes, telles 
que la régulation de puissance, les températures de fonctionnement et la distribution d’huile dans les systèmes au 
CO2.

I. INTRODUCTION

Après la redécouverte du CO2 comme frigorigène par Gustav Lorentzen en 1988, ce frigorigène traditionnel connaît 
un renouveau dans le domaine du froid. Depuis lors, le CO2 a fait l’objet d’un grand nombre d’études, de recherches 
et de développements. Associé à de nouvelles solutions en termes de composants et de systèmes, le CO2 a été 
utilisé de nouveau dans le domaine du froid et continuera à être utilisé à l’avenir. Cet article traite des aspects im-
portants de l’application du CO2.

II. SOLUTIONS DE SYSTEMES UTILISANT LE CO2 COMME FRIGORIGENE

En dehors des systèmes hybrides adaptés, comme par exemple les systèmes au R134a ou au R290 à l’étage de 
refroidissement associé à un étage en cascade comportant du CO2 circulé par pompe pour les températures moyen-
nes et la détente directe pour les basses températures, différentes solutions de systèmes utilisant uniquement le CO2 
comme frigorigène peuvent être utilisées pour les applications commerciales. Cinq options de systèmes au CO2 sont 
décrites ci-dessous.

II.1 Dérivation de vapeur instantanée

Le concept de la dérivation de vapeur instantanée constitue un système à compression monoétagé à détente biéta-
gée. L’étage moyenne température d’un système en cascade est en général utilisé pour ce type de système. Après 
rejet de l’énergie thermique dans le refroidisseur de gaz, le frigorigène passe par le régulateur haute pression et suite 
à la détente est recueilli dans un réservoir. Le CO2 liquide et la vapeur instantanée, générés par le processus de 
détente, sont séparés à l’intérieur du réservoir. Le liquide s’écoule vers les dispositifs de détente des évaporateurs 
et passe par les évaporateurs après avoir été détendu jusqu’à la pression d’évaporation. La vapeur instantanée est 
dérivée des évaporateurs ; un dispositif de détente supplémentaire placé en aval du réservoir détend la vapeur ins-
tantanée jusqu’à la pression d’évaporation. Du côté amont des compresseurs, les deux débits massiques créent de 
nouveau le débit massique total du système qui est ensuite admis par les compresseurs ; sur la base des conditions 
d’aspiration et de refoulement identiques pour un système monoétagé et un système de dérivation de vapeur instan-
tanée, les débits massiques totaux qui en résultent sont également identiques.

La solution de la dérivation de vapeur instantanée offre plusieurs avantages. La pression entre le régulateur haute 
pression et les dispositifs de détente des évaporateurs peut être réduite à des valeurs qui permettent l’application 
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des composants à 40 bars, comme par exemple des équipements en cuivre, des tuyauteries, des détendeurs, etc. En 
plus, le volume de vapeur instantanée à l’intérieur des évaporateurs moyenne température est réduit, ce qui constitue 
un potentiel d’augmentation du coeffi cient de transfert de chaleur et une chute de pression réduite du côté CO2.1 
Ebel et Hrnjak ont montré que la chute de pression réduite d’un système de dérivation de vapeur instantanée exerce 
un effet considérable sur l’augmentation des puissances frigorifi ques et des COP des évaporateurs à microcanaux. 
Des sections transversales plus grandes et une distribution différente dans les évaporateurs pour les applications 
commerciales comparées à celles de la conception d’évaporateur étudiée pourraient diminuer l’effet positif. Grâce 
à la séparation du liquide et de la vapeur instantanée, le débit massique du frigorigène traversant les évaporateurs 
est réduit par rapport au débit massique d’un système à détente unique. En ce qui concerne la puissance de l’éva-
porateur, cet effet est partiellement compensé par les avantages d’une enthalpie d’évaporation plus élevée et un 
transfert de chaleur plus effi cace du côté frigorigène des évaporateurs. Le système coûte plus cher qu’un concept 
classique à détente unique, ce qui est dû au détendeur supplémentaire pour la dérivation de vapeur instantanée et 
la régulation.

II.2 Compression parallèle

Un système à compression parallèle peut être utilisé soit avec deux compresseurs, soit avec un compresseur unique. 
Ce document met l’accent sur la solution comportant un compresseur unique, appelé compresseur ECO, qui est 
destiné à comprimer deux différents débits massiques de frigorigène en parallèle.

Entre le refroidisseur de gaz, le détendeur haute pression et le réservoir, cette solution correspond au système décrit 
ci-dessus. Ici encore, deux différents débits massiques sont générés à l’intérieur du réservoir, mais la vapeur instan-
tanée s’écoule directement vers l’orifi ce d’aspiration des compresseurs ECO. Au sein des cylindres ECO, sa pression 
passe d’un niveau moyen à un niveau élevé. Le CO2 liquide du réservoir s’écoule vers les détendeurs et, après sa 
détente et son évaporation, entre dans l’orifi ce d’aspiration principal des compresseurs ECO. Après la compression 
ramenant la pression à un niveau commun élevé, la vapeur instantanée et les débits massiques de l’évaporateur 
génèrent le débit massique total à l’intérieur de la conduite de refoulement commune des compresseurs ECO. Sur la 
base des conditions d’aspiration et de refoulement identiques pour les systèmes avec dérivation de vapeur instanta-
née et à compression parallèle, le débit massique des cylindres à la pression d’évaporation est réduit par le rapport 
entre les déplacements et les pressions d’évaporation et ECO ; le débit massique à la pression d’évaporation corres-
pond au débit massique total d’un système avec dérivation de vapeur instantanée multiplié par le rapport des dépla-
cements. Toutefois, le débit massique du frigorigène traversant les évaporateurs est intensifi é en comparaison avec 
celui du système avec dérivation de vapeur instantanée. L’étage ECO offre des densités d’aspiration plus élevées et 
par conséquent des débits massiques plus élevés pour les cylindres ECO. Le débit massique total des compresseurs 
est ainsi également augmenté. Cela produit une fraction liquide plus élevée à l’intérieur du réservoir et, fi nalement, 
du côté évaporateur. La dérivation de vapeur instantanée réduit le débit massique traversant les évaporateurs en 
comparaison avec celui du système monoétagé, tandis qu’une compression parallèle augmente le débit massique. 
En plus de cela, le rapport de pression plus faible réduit le travail spécifi que pour le processus de compression de la 
vapeur instantanée. Grâce à la séparation du liquide et de la vapeur instantanée à l’intérieur du réservoir, le système 
offre des avantages liés aux différences d’enthalpie plus importantes et aux quantités de vapeur instantanée réduites 
du côté évaporateur. Cela est également valable pour un système de dérivation de vapeur instantanée. La régulation 
et la conception du système sont plus exigeantes que celles d’un concept de dérivation de vapeur instantanée.

En fonction du rapport de déplacement du compresseur ECO entre les étages de pression d’évaporation et ECO, la 
pression à l’intérieur du réservoir peut être variée. Un rapport de 3:1 est valable pour les compresseurs ECO de Bitzer 
; trois cylindres fonctionnent au niveau de la pression d’évaporation et un cylindre au niveau de la pression ECO. Les 
mesures ont confi rmé les simulations initiales. Dans le cas d’un type de compresseur 4HTC-20K-ECO, fonctionnant 
à une température d’évaporation de -10 °C, une température de sortie du refroidisseur de gaz de 35 °C, une pression 
de refoulement de 90 bars et une surchauffe du gaz d’aspiration de 10 K des orifi ces d’aspiration principaux et ECO, 
la pression ECO correspond à une valeur de 40 bars. Par rapport à un système de dérivation de vapeur instantanée 
à 40 bars, l’amélioration de l’effi cacité correspond à une valeur de 10 %. L’amélioration est plus faible qu’en théorie ; 
les débits massiques réduits utilisés pour le refroidissement du moteur exercent un effet sur la température du moteur 
et l’effi cacité volumétrique. La disposition de la plaque porte-soupape ECO exerce un effet également, mais le débit 
massique réduit se situe dans la fourchette des tolérances des mesures. Le potentiel d’optimisation n’a pas encore 
été examiné de façon approfondie.

II.3 Système en cascade pour moyenne température et basse température

Les systèmes en cascade sont caractérisés par des circuits frigorifi ques et d’huile indépendants et un échange 
d’énergie thermique assuré par l’échangeur/les échangeurs thermique(s) en cascade. Le système examiné com-
porte une compression monoétagée pour les étages moyenne et basse température. En général, l’étage moyenne 
température comporte un processus de détente biétagé avec un réservoir et un détendeur de dérivation de vapeur 
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instantanée pour la réduction de la pression, tandis que l’étage basse température est caractérisé par une détente 
monoétagée classique. Le CO2 liquide émanant du réservoir alimente l’échangeur/les échangeurs thermique(s) du 
côté évaporateur. Le système a été introduit dans les applications commerciales pour la première fois en novembre 
2004 par Haaf et al.2 Il présente les avantages d’un système de dérivation de vapeur instantanée. Les deux circuits 
de frigorigène et d’huile indépendants présentent un avantage par rapport à la distribution d’huile d’un tel système, 
tandis que l’échangeur/les échangeurs thermique(s) en cascade doit/doivent être appliqué(s) de sorte que la sollici-
tation des matériaux liée aux gradients thermiques élevés et aux variations de pression importantes est réduite au 
minimum. Cela pourrait exiger l’application d’un désurchauffeur du gaz de refoulement.

II.4 Système de suralimentation pour les moyennes et basses températures

Les systèmes de suralimentation sont pourvus d’un circuit de frigorigène commun et sont caractérisés par un échan-
ge direct du frigorigène, de l’huile et de l’énergie thermique. L’option décrite constitue un concept de compression 
et de détente biétagées doté d’un dispositif externe et muni d’un réservoir et d’un système de dérivation de vapeur 
instantanée ; elle est représentée en Figure 1. L’étage moyenne température fonctionne comme le système de dé-
rivation de vapeur instantanée décrit en II.1, malgré le fait que le CO2 liquide du réservoir alimente les évaporateurs 
basse température et les compresseurs basse température se refoulent directement vers le collecteur d’aspiration 
de l’étage moyenne température. C’est là où le débit massique des évaporateurs moyenne température, la vapeur 
instantanée et le débit massique de l’étage basse température génèrent le débit massique total du système. Le 
système de suralimentation ne renferme pas d’échangeur thermique en cascade qui fournirait une pression intermé-
diaire réduite pour les compresseurs basse température et qui réduirait donc le travail spécifi que dans le processus 
de compression. Tels sont les avantages par rapport à un système en cascade, outre le nombre réduit d’opérations 
d’assemblage nécessaires. Par contre, l’étage basse température du système d’amplifi cation présente une enthalpie 
d’évaporateur inférieure, car le CO2 n’est pas condensé au niveau de la pression de condensation basse température 
avant la détente.

L’effet des différentes conditions de charge sur les conditions de fonctionnement résultantes est très important pour 
les systèmes de suralimentation. Les variations de charge extrêmes devraient être calculées et évaluées lors de la 
phase conceptuelle de tels systèmes. Les pires cas de fi gure sont les suivants : une faible charge pour les évapo-
rateurs moyenne température et une charge élevée pour les évaporateurs basse température et réciproquement. 
Le premier scénario engendre des températures du gaz d’aspiration élevées pour les compresseurs moyenne tem-
pérature et exerce une infl uence sur les températures de refroidissement du moteur et de refoulement. Par contre, 
le deuxième scénario engendre des températures du gaz d’aspiration et du collecteur d’huile basses ainsi qu’un 
fonctionnement humide en raison de l’effet de la dérivation de vapeur instantanée. En fonction des résultats et de 
la faisabilité de telles conditions extrêmes, il faut déterminer si des mesures supplémentaires, comme par exemple 
l’utilisation des échangeurs thermiques ou d’une dérivation des gaz chauds, doivent être mises en œuvre.

II.5 Système de suralimentation amélioré pour les moyennes et basses températures

Un système de suralimentation amélioré existe. Il s’agit d’un système à compression biétagée muni d’un dispositif 
externe ainsi qu’une détente triétagée. Ce système est doté de deux réservoirs et d’une compression parallèle.

La Figure 2 montre un schéma simplifi é. La différence par rapport au concept décrit sous II.4 est l’application de 
la compression parallèle et d’un réservoir supplémentaire. En amont du premier réservoir, appelé réservoir ECO, le 
liquide est partagé en deux débits massiques pour l’étage moyenne température et l’étage basse température. Les 
évaporateurs moyenne température sont alimentés en liquide du réservoir ECO. Après la détente jusqu’à la pres-
sion et l’évaporation moyenne température, le débit massique moyenne température retourne aux compresseurs 
moyenne température. Une détente triétagée est utilisée pour l’étage basse température. Après la détente dans le 
réservoir ECO et la séparation du liquide et de la vapeur instantanée, une deuxième étape de détente a lieu lors de 
laquelle le débit massique basse température se détend à partir de la pression ECO et atteint la pression moyenne 
température.

Le liquide et la vapeur instantanée sont de nouveau séparés à l’intérieur du réservoir supplémentaire, appelé réser-
voir basse température. Dans un système idéal, la pression à l’intérieur du réservoir basse température correspond 
à la pression d’évaporation moyenne température et à la pression de refoulement basse température. La vapeur 
instantanée retourne aux compresseurs moyenne température tandis que le liquide s’écoule vers les évaporateurs 
basse température placés en amont. Après la troisième étape de détente, l’évaporation dans les évaporateurs et la 
compression dans les compresseurs basse température, le débit massique basse température refoulé retourne au 
deuxième étage du compresseur. Avant la deuxième étape de compression, les débits massiques des évaporateurs 
moyenne température, la vapeur instantanée basse température et les évaporateurs basse température convergent 
encore. Après la compression du niveau moyenne température au niveau haute pression et, en parallèle, de la pres-
sion ECO au niveau haute pression, le débit massique total du système traverse le refroidisseur de gaz.
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Par rapport au système décrit en II.4, le système de suralimentation amélioré présente l’avantage de la compression 
parallèle décrite en II.2. En plus, la détente triétagée pour les évaporateurs basse température et la séparation sup-
plémentaire du gaz liquide et de vapeur instantanée offrent deux avantages : un volume réduit de vapeur instantanée 
pour les évaporateurs basse température et une enthalpie d’évaporation plus élevée. Cela engendre un déplacement 
moindre de l’étage de compression basse température. En fonction des puissances voulues, ce système permet 
des diamètres de tuyauteries plus faibles et une installation électrique conçue pour des courants de fonctionnement 
maximaux moins élevés. Pour assurer une pression indépendante du rapport de déplacement des compresseurs 
ECO à l’intérieur du réservoir, le fonctionnement ECO peut être associé à une dérivation de vapeur instantanée. Cette 
mesure permet l’ajustage des niveaux de pression défi nis.

II.6 Comparaison des COP des systèmes

Les différences par rapport aux systèmes frigorifi ques commerciaux pour les applications à moyenne et à basse 
température et les COP des systèmes théoriques sont expliquées ci-dessous. Les rendements du compresseur, les 
caractéristiques avantageuses du transfert de chaleur du côté évaporateur (décrites par A. Pearson3), l’évacuation de 
la chaleur du côté refroidisseur de gaz, les chutes de pression de l’installation, les différentes conditions de charge, la 
distribution de la température ambiante et l’humidité de l’air sont tous exclus de cette comparaison, mais devraient 
être pris en compte pour la simulation des rendements saisonniers.

Les systèmes II.3 à II.5 constituent des options pour les applications commerciales à moyenne température et à 
basse température. La comparaison est basée sur : des températures d’évaporation entre -10 et -35 °C pour les 
températures moyennes et basses, une pression de refoulement de 90 bars pour l’étage moyenne température, 
une température de sortie du refroidisseur de gaz de 35 °C, une surchauffe utilisable de 10 K pour les températures 
moyennes et basses, et des puissances utiles d’évaporateur dans un rapport de 4:1 entre l’étage moyenne tempé-
rature et celui à basse température. Un système au CO2 en cascade comme décrit en II.3 constitue la référence. En 
plus, une pression de vapeur instantanée de 35 bars et une différence de température de 3 K à l’intérieur de l’échan-
geur thermique en cascade sont supposées.

La comparaison avec un système de suralimentation comme décrit en II.4 permet une amélioration du COP de 4 %. 
Comme auparavant, une pression de vapeur instantanée de 35 bars est également considérée. Le déplacement 
requis pour l’étage moyenne température est inférieure de 3 %, tandis qu’un déplacement de 107 % est requis pour 
l’étage basse température. Une amélioration signifi cative du COP peut être réalisée au moyen d’une solution de su-
ralimentation améliorée comme décrite en II.5. La comparaison théorique se base sur un système associant l’option 
ECO et celle de la dérivation de vapeur instantanée qui permet d’obtenir une pression de 35 bars à l’intérieur du 
réservoir ECO sous les conditions données de sortie du refroidisseur de gaz. Une surchauffe de 10 K est appliquée 
pour les orifi ces ECO. Cette confi guration offre une augmentation du COP de 16 %. Cela a également un effet positif 
sur les déplacements nécessaires ; les réductions réalisées pour les étages moyenne température et basse tempé-
rature s’élèvent à 13 et 2 %. Si la dérivation de vapeur instantanée n’est pas utilisée pour le système II.5, la pression 
ECO à l’intérieur du réservoir correspond à une valeur de 42 bars sur la base des conditions de sortie du refroidisseur 
de gaz données et des suppositions décrites au début de cette section. La pression ECO plus élevée engendre une 
amélioration supplémentaire du COP de 11 % et une réduction supplémentaire de 2 % du déplacement de l’étage 
basse température. La Figure 3 résume la comparaison des COP.

III. LE POINT DE VUE DE LA TECHNIQUE D’APPLICATION

L’application du CO2 présente quelques particularités et pièges qui doivent être pris en compte. Les aspects de base 
comme la propreté et l’absence d’humidité sont les mêmes que pour les hydrofl uorocarbures classiques, mais ils 
sont plus importants pour le CO2. Les aspects sécuritaires par rapport aux pressions de fonctionnement maximales, 
à la détection de liquide piégé et la détection des fuites sont encore plus importants. D’autres aspects sont égale-
ment décrits dans ce document.

III.1 Régulation de puissance

L’aspect principal de l’application du CO2 porte sur la nécessité d’une régulation de puissance ; la charge partielle 
implique plus d’exigences que la charge maximale. Etant donné les propriétés thermodynamiques du CO2, il est évi-
dent que la détente des pressions de refoulement élevées et des températures de sortie élevées du refroidisseur de 
gaz jusqu’à la zone diphasique ne produit que peu de fractions liquides pour le processus. Par contre, l’augmentation 
de la différence d’enthalpie en cas de pressions de refoulement et de températures de sortie/de condensation du re-
froidisseur de gaz réduites est importante. L’exemple suivant montre les différences entre le fonctionnement à charge 
maximale et à charge partielle. La puissance frigorifi que du type de compresseur 4HTC-20K correspond à 23,2 kW 
lors du fonctionnement à une température d’évaporation de -10 °C, une température de sortie du refroidisseur de 
gaz de 35 °C, une pression de refoulement de 90 bars et une surchauffe de gaz d’aspiration de 10 K. Un fonction-
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nement à une température de condensation de 20 °C sur la base des mêmes conditions d’aspiration engendre une 
augmentation de la puissance frigorifi que de 50,2 %. Cette augmentation est liée à une différence d’enthalpie élevée 
de 28,8 % et un rendement volumétrique amélioré de 16,6 % avec en même temps un effet sur le débit massique. La 
puissance frigorifi que est de 68,1 % plus élevée à une température de condensation de 15 °C. Ainsi, les systèmes au 
CO2 nécessitent un bon ajustement de la puissance frigorifi que afi n d’adapter la puissance requise à la distribution 
de température ambiante tout au long de l’année et sous des conditions de charge requises par les évaporateurs. 
Une bonne régulation de la puissance réduit au maximum les variations de pression du côté aspiration et évite un 
fonctionnement humide des compresseurs. Par rapport aux systèmes au CO2 pour les applications moyenne et 
basse températures (par exemple les systèmes II.3 à II.5), la régulation de la puissance est également obligatoire 
pour réduire les interactions entre les étages moyenne température et basse température. L’utilisation parallèle des 
compresseurs à chaque étage et l’utilisation de la régulation de vitesse variable pour un ou plusieurs compresseurs 
constituent des options appropriées pour obtenir une régulation de la puissance suffi sante. L’utilisation du refoule-
ment du cylindre est plus diffi cile qu’avec les frigorigènes classiques en raison des conditions de température défavo-
rables à l’intérieur d’un cylindre bloqué et des pressions différentielles élevées pour les composants. Un autre aspect 
de la régulation de puissance est l’effet de la température de sortie du refroidisseur de gaz (et, par conséquent, de la 
température de condensation) sur les caractéristiques de fonctionnement des systèmes au CO2. Pour sélectionner un 
refroidisseur de gaz, il faut en général prendre en compte les différences de température par rapport aux conditions 
de condensation se trouvant dans une gamme d’environ 10 K afi n d’assurer un fonctionnement de la condensation 
fi able à des températures ambiantes d’environ 15 °C. Cela exige des surfaces plus grandes pour le refroidisseur de 
gaz ; l’expérience montre que des différences de température d’environ 2 K entre les températures ambiantes et les 
températures de sortie du refroidisseur de gaz sont ainsi engendrées lors du fonctionnement à charge maximale et à 
des températures ambiantes élevées.

III.2 Températures de fonctionnement

Les températures de fonctionnement adaptées sont essentielles au fonctionnement fi able des compresseurs au 
CO2. Les températures de refoulement maximales et minimales et la température minimale du collecteur d’huile sont 
particulièrement importantes. Ces températures sont liées au lubrifi ant utilisé. En ce qui concerne les compresseurs 
Bitzer pour les applications transcritiques, il faut utiliser un polyolester avec une viscosité de base de 85 cSt à une 
température de 40 °C. Les polyolesters sont utilisés dans les installations commerciales en raison de leur grande 
miscibilité, de leurs effets hygroscopiques inférieurs à ceux du polyalkylène glycol et de leur rigidité diélectrique plus 
élevée. L’utilisation d’un polyolester a un inconvénient : le CO2 est davantage miscible dans ce lubrifi ant. La tempé-
rature de refoulement maximale pour les applications classiques correspond à 140 °C mesurée sur la tuyauterie de 
refoulement près du compresseur. Le vieillissement du lubrifi ant pur et le craquage de la structure chimique com-
mencent à des températures supérieures à 160 °C et à une pression inférieure à 50 bars et à partir d’une teneur en 
eau < 100 ppm.4 Etant donné que la teneur en eau des systèmes au CO2 peut se situer à un niveau d’environ 100 
ppm et que les pressions de refoulement peuvent atteindre 100 bars, la limite de 140 °C devrait être respectée. La 
température de refoulement minimale est particulièrement importante par rapport à la pression dans le carter et à la 
température du collecteur d’huile. A part le débit massique qui a un effet sur le refroidissement interne, c’est la tem-
pérature de refoulement qui exerce l’effet le plus marqué sur la température du collecteur d’huile. La température de 
refoulement qui en résulte dépend des pertes électriques, mécaniques et de pression interne ainsi que de l’échange 
thermique par rayonnement vers l’environnement. La Figure 4 montre le rapport entre les températures de refoule-
ment et les températures du collecteur d’huile sur la base du taux de compression. Les mesures ont été effectuées 
pour les types de compresseur 4FTC, 4HTC, 4JTC, 4KTC et 4MTC avec une surchauffe du gaz d’aspiration de 10 K, 
des pressions de refoulement de 40, 62, 84, 106 bars et des températures d’évaporation de -5 à -20 °C par paliers 
de 5 K. La température ambiante autour du compresseur était de 32 °C. Les résultats montrent que les températures 
du collecteur d’huile sont en relation avec les températures de refoulement. Les températures du collecteur d’huile 
sont différentes pour chaque type de compresseur individuel mais les tendances sont similaires. La température de 
refoulement minimale pour le fonctionnement sous-critique moyenne température doit être de 40 K supérieure à la 
température de condensation afi n d’éviter de basses températures du collecteur d’huile. Si les pressions dans le car-
ter se situent entre 20 et 30 bars, le volume du CO2 dissout dans le lubrifi ant à une température de 20 °C varie entre 
9 et 13 %. Ces valeurs ne sont pas critiques en ce qui concerne les viscosités cinématiques résultantes. Lorsqu’il y 
a de grands volumes de frigorigène dissous dans le lubrifi ant et les variations de pression, des effets de dégazage 
importants et un moussage d’huile à l’intérieur du carter surviennent.

III.3 Distribution d’huile

Une distribution d’huile fi able sous toutes les conditions de charge exige l’application d’un système de gestion 
d’huile approprié. Grâce à la combinaison du CO2 et du polyolester, le retour du lubrifi ant à partir du système n’est 
pas diffi cile à réaliser. La grande miscibilité du CO2 liquide et les densités de vapeur élevées du côté aspiration des 
systèmes permettent un retour facile du lubrifi ant vers les compresseurs, à condition que des vitesses d’écoulement 
similaires à celles du R404A, soient utilisées. Dans le cas d’une application commerciale, seulement un petit nombre 
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de compresseurs sont en fonctionnement lorsqu’il s’agit de conditions de charge partielle, par exemple pendant la 
nuit en hiver. Par conséquent, les débits massiques et les vitesses d’écoulement à l’intérieur des évaporateurs et des 
conduites d’aspiration sont réduits et le retour du lubrifi ant devient plus diffi cile à assurer. Une alimentation en huile 
suffi sante des compresseurs sous différentes conditions de fonctionnement peut être assurée par l’utilisation des 
systèmes de régulation qui peuvent comporter un séparateur d’huile avec détecteur de niveau, un détendeur pour 
la réduction de la pression, par exemple d’une valeur de 100 bars à une valeur de 40 bars, un réservoir d’huile avec 
détecteur de niveau et un réducteur de pression différentielle réglable, un séparateur d’huile et des régulateurs de 
niveau d’huile montés sur les compresseurs. Le détendeur utilisé pour la réduction de la pression est commandée 
par un détecteur de niveau à l’intérieur du séparateur d’huile. Un détecteur de niveau supplémentaire à l’intérieur 
du réservoir à huile basse pression permet de garantir que les régulateurs de niveau d’huile des compresseurs ne 
sont ouverts que si le niveau d’huile à l’intérieur du réservoir est suffi sant. Cela permet d’éviter une dérivation des 
gaz chauds. Un limiteur de pression installé entre le réservoir d’huile et le collecteur d’aspiration commun assure le 
dégazage du CO2. La pression différentielle doit être plus élevée que pour les applications classiques afi n d’assurer 
une alimentation en huile effi cace des compresseurs. Pour les systèmes de suralimentation moyenne température 
et basse température, les régulateurs du niveau d’huile sont montés sur les compresseurs pour les deux niveaux de 
température et connectés au réservoir d’huile commun basse pression. Les compresseurs moyenne température of-
frent un entraînement d’huile absolu plus élevé que l’entraînement rencontré avec les compresseurs basse tempéra-
ture : ce phénomène constitue l’un des aspects importants des systèmes de suralimentation. Les densités de vapeur 
d’aspiration plus élevées et les charges thermiques en général plus élevées au niveau des températures moyennes 
sont à l’origine de ce phénomène. Ainsi, il se peut que le niveau d’huile à l’intérieur du carter des compresseurs basse 
température dépasse le niveau maximal. Le séparateur d’huile doit donc être très effi cace et l’entraînement d’huile 
doit se situer dans l’éventail de celui des compresseurs basse température afi n d’assurer une condition équilibrée. 
Des compresseurs de suralimentation basse température spécialement conçus avec un entraînement d’huile régulé 
à des niveaux d’huile élevés sont utilisés dans les essais sur le terrain. La régulation d’huile entre les carters des 
compresseurs constitue une méthode simplifi ée pour la gestion d’huile mais également une méthode très exigeante 
en termes de conception. Ce principe exige une certaine différence de niveau entre l’orifi ce d’égalisation et la ligne 
d’égalisation ainsi qu’une adaptation spéciale des sections transversales. La conception dépend des conditions 
d’aspiration et de refoulement, des températures de l’huile, du volume du CO2 dissout dans le lubrifi ant, des densités 
résultantes du mélange d’huile/CO2, et des chutes de pression internes du compresseur et à l’intérieur du collecteur 
d’aspiration. Chaque application nécessite donc une vérifi cation, une optimisation et une normalisation approfon-
dies.

III.4 Dérivation de vapeur instantanée

Pour le processus de la dérivation de vapeur instantanée, il doit être considéré que le processus de détente de la 
vapeur instantanée jusqu’à la pression d’évaporation se termine à l’intérieur de la zone diphasique du CO2. Le volume 
de liquide généré doit être évaporé, par exemple à l’intérieur d’un échangeur thermique, avant qu’il puisse entrer dans 
les orifi ces d’aspiration des compresseurs. Cela permet d’éviter un fonctionnement humide. Les densités de vapeur 
très élevées du CO2 engendrent un glissement faible entre le liquide et la phase vapeur par rapport aux applications 
faisant appel aux HFC. Par conséquent, l’intervalle pendant lequel le liquide reste du côté aspiration du système au 
CO2 est réduit, même en cas de vitesses d’écoulement similaires.

III.5 Compression parallèle

La compression parallèle permet d’augmenter les puissances frigorifi ques et l’effi cacité des systèmes moyenne tem-
pérature ou des étages pendant le fonctionnement à charge maximale et à des températures ambiantes élevées. Qui 
dit températures de sortie du refroidisseur de gaz et aux pressions de refoulement réduites, dit volume de vapeur ins-
tantanée à l’intérieur du réservoir également réduit. Cela engendre une pression moyenne inférieure, des différences 
d’enthalpie plus importantes du côté évaporateur et des puissances frigorifi ques accrues. Dans ce cas, l’augmen-
tation de la puissance frigorifi que n’est pas requise et une régulation de la puissance est exigée. Par conséquent, la 
compression parallèle est redondante en cas de températures ambiantes inférieures.

Si le système à compression parallèle fonctionne en mode condensation et le détendeur haute pression est entiè-
rement ouvert, un passage commandé du mode compression parallèle au mode de fonctionnement classique est 
possible. Un robinet solénoïde, appelé « ECO marche/arrêt » comme le montre la Figure 5, se ferme quand l’orifi ce 
n’est plus alimenté par la vapeur instantanée. Par conséquent, la pression ECO à l’intérieur de la chambre d’aspira-
tion ECO, comme le montre la Figure 5, est réduite avec chaque course du cylindre ECO et fi nit par être réduite à une 
valeur au-dessous de la pression d’évaporation. Dans ce cas, un détendeur supplémentaire sur la plaque porte-sou-
pape ECO s’ouvre et le frigorigène à la pression d’évaporation passe par une conduite d’aspiration se trouvant dans 
le carter du compresseur puis entre dans le cylindre ECO. Par conséquent, les quatre cylindres fonctionnent entre la 
pression d’évaporation et la pression de refoulement.
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La pression moyenne à l’intérieur du réservoir dépend des conditions de sortie du refroidisseur de gaz et du dé-
placement des cylindres ECO. Par conséquent, la pression est liée au système et au compresseur. Si les pressions 
ECO sont supérieures aux pressions voulues, la compression parallèle peut être associée à une dérivation de vapeur 
instantanée afi n d’obtenir un niveau de pression défi ni à l’intérieur du réservoir. La vapeur instantanée excédentaire 
qui ne peut pas être traitée par les cylindres ECO est ensuite dérivée vers le côté aspiration. L’aspect positif d’une 
pression ECO maintenue constante à un certain niveau montre le désavantage d’une effi cacité de système réduite 
en raison de débits massiques d’évaporation réduits.

La surchauffe requise à l’orifi ce ECO constitue un autre aspect de l’application de la compression parallèle. Les va-
riations de pression à l’intérieur du réservoir peuvent déclencher l’ébullition et un entraînement de gouttes liquides. 
Donc, un échangeur thermique doit être installé entre la conduite d’aspiration et la sortie du refroidisseur de gaz par 
exemple, afi n d’éviter le fonctionnement humide des cylindres ECO en toute circonstance.

IV. CONCLUSION

L’application du CO2 a permis d’introduire de nouvelles conceptions de systèmes dans le domaine du froid commer-
cial. Les systèmes décrits sont d’une grande complexité. Des essais supplémentaires sur le terrain seront nécessai-
res afi n de prouver que cette complexité est justifi ée à l’égard des aspects écologiques et économiques. La dériva-
tion de vapeur instantanée et la compression parallèle offrent des avantages supplémentaires pour l’application du 
CO2. L’utilisation de la compression parallèle donne des résultats positifs, mais l’expérience acquise à partir d’essais 
sur le terrain ne suffi t pas. En plus de la sécurité, la propreté et l’absence d’humidité, une régulation équilibrée de la 
puissance, le suivi des températures de fonctionnement et une distribution d’huile suffi sante constituent des facteurs 
déterminants d’une installation au CO2 performante.

NOMENCLATURE

COP coeffi cient de performance
ECO économiseur
FGB derivation de vapeur instantanée
HFC hydrofl uorocarbures
HP  haute pression
LT basse température
MT  moyenne température
PAG polyalkylène glycol
POE polyolester
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FIGURES
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Figure 1. Simplifi ed diagram of a commercial booster 
system for MT and LT loads

Schéma simplifi é d’un système de suralimentation 
commerciale pour les applications moyennes 

et basses températures
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Figure 2. Simplifi ed diagram of an enhanced 
commercial booster system for MT and LT loads

Schéma simplifi é d’un système de suralimentation 
commercial amélioré pour les applications moyennes 

et basses températures

Figure 3. Comparison of system COPs
Comparaison des COP de plusieurs systèmes

Figure 4. Discharge and oil-sump temperature versus 
pressure ratio

Température de refoulement et du collecteur d’huile en 
fonction du taux de compression

Figure 5. Simplifi ed diagram of a parallel compression system and details showing cylinder head 
and valve plate design

Schéma simplifi é d’un système de compression parallèle donnant des détails concernant la tête de cylindre 
et la conception de la plaque porte-soupape
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