THERMIQUE ET ARCHITECTURE

MoNicA SIROUX

ACTES

DU

CONGRES ANNUEL DE LA
SOCIETE FRANCAISE DE THERMIQUE

SFT 2024

4 — 7 JUIN 2024
STRASBOURG

ORGANISE PAR

ICUBE (UMR 7357 - LABORATOIRE DES SCIENCES DE LINGENIEUR, DE L'INFORMATIQUE ET DE
LIMAGERIE)



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024




Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Premiére partie

Préface







Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Parrainages

Le Congrés Frangais de Thermique, SFT 2024, organisé par I'lCube (UMR 7357) a bénéficié
du parrainage et du soutien des institutions et des organismes suivants :

Laboratoire des sciences de I'ingénieur, de I’infor-

matique et de I'imagerie, ICUBE (UMR 7357) [ ]
300 bd Sébastien Brant " l J 3E
CS 10413 - F-67412 lllkirch Cedex

https://icube.unistra.fr/

Insitute National des Sciences Appliquées INSA -

Starsbourg INSTITUT NATIONAL
24 Bd de la Victoire ‘ EEE{?ELEF”F‘%ES
67000 Strasbourg STRASBOURG

https://www.insa-strasbourg.fr/

Université de Strasbourg

4 rue Blaise Pascal

CS 90032 F-67081 Strasbourg cedex
https://www.unistra.fr/

Université

de Strasbourg

Ecole d’ingénieur Génie de I’eau et environnement
de Strasbourg - ENGEES

S \ D
1 cour des cigariéres NJ
CS 61039, 67070 Strasbourg ENGEES

L’école de I'eau et de 'environnement

https://engees.unistra.fr/

Centre National de la Recherche Scientifique -
CNRS

23 Rue du Loess

67200 Strasbourg

https://www.alsace.cnrs.fr/

Institut national de recherche en sciences et tech-
nologies du numérique - Inria 7

2 Rue Marie Hamm 7
67000 Strasbourg W

https://inria.fr/



https://icube.unistra.fr/
https://www.insa-strasbourg.fr/
https://www.unistra.fr/
https://engees.unistra.fr/
https://www.alsace.cnrs.fr/
https://inria.fr/

Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Il a également regu le soutien d’exposants-sponsors industriels :

COMSOL France
10 avenue Doyen Louis Weil
38000 Grenoble, France
https://www.comsol.fr/ ‘. COMSOI_
Contact : Frédéric BERNARD
= 04 76 46 49 01
X frederic.bernard@comsol.fr

DEWESoft

14 rue René Cassin

91300 Massy, France ‘\

https://dewesoft.com/ V)

Contact : Fabien JEANDENANS o
= 017564 19 30 DEWESoft

X fabien. jeandenans@dewesoft.com

TELOPS

6 rue du Docteur Schweitzer

91420 Morangis, France

https://www.telops.com/

Contact : Stéphanie GUERARD T E s
& +1 418-864-7808

X stephanie.guerard@telops.com

THEMACS Ingénierie

2 bis rue Alfred Nobel

77420 Champs-sur-Marne, France Tl o

themacs-engineering.com T||1 emacs

Contact : Jean-Pierre MONCHAU ngeniene
& 06 29 82 44 34

< monchau@themacs.fr

vi


https://www.comsol.fr/
frederic.bernard@comsol.fr
https://dewesoft.com/
fabien.jeandenans@dewesoft.com
https://www.telops.com/
stephanie.guerard@telops.com
themacs-engineering.com
monchau@themacs.fr

Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Comité d’organisation

Equipe locale

Le congrés de la SFT 2024 ' s’est déroulé du 4 au 7 juin 2024 sur le théme Thermique et
Architecture. Il a été organisé par les personnels du Laboratoire des sciences de I'ingénieur, de
linformatique et de I'imagerie, ICUBE (UMR 7357)2.

Présidente : Monica SIROUX
Secrétariat scientifique : Jian LIN

Comité d’organisation local : Zhi CHEN, Chaimaa DELASSE, Anas EL MAAKOUL, Denis FUNF-
SCHILLING, Marc KAMTCHEU, Mathieu LABAT, Safaa LAHAYRECH, Tania LANDES, Vincent LE-
COMTE, Dexin LIU, Emile MARIE, Bazam Amonet OUOBA/NEBIE, Clément RIGAL, Lucas STRIE-
GEL, Qianwen TAN, Renzhi WANG, Wael ZEITOUN

Gestion Editoriale : Jian LIN, Mathieu LABAT, Wael ZEITOUN
Support administratif : Anne Sophie GOUDOT
Support Web : Audrey DUPUIS de la société Insight-Outside 3

Comité Scientifique de la SFT

Nadine Allanic GEPEA - Nantes Joél Lallier THALES, Eliancourt
Jérdme Bellettre LTeN, Nantes Francgois Lanzetta FEMTO-ST - Belfort
Philippe Baucour FEMTO-ST - Belfort Najib Laraqi ALTIE, Ville d’Avray
Romuald Rulliere LIMSI, Orsay Marjolaine Legay Ariane Group-Le Haillan
Céline Morin LAMIH - Valenciennes Denis Lemonnier Pprime - Poitiers
Didier Delaunay LTeN, Nantes Christophe Le Niliot IUSTI, Marseille
Bernard Desmet ENSIAME, Valenciennes Johann Meulemans Saint-Gobain, Paris
Marie-Christine Duluc CNAM, Paris Pierre Millan ONERA, Toulouse
Thierry Duvaut ITheMM - Reims Christophe Rodiet  ITHeMM, Reims
Patrick Glouannec LIMATB, Lorient Patrick Salagnac LASIE, La Rochelle
Michel Gradeck LEMTA, Nancy Didier Saury Pprime, Poitiers
Philippe Lemasson UBS - Lorient Sylvain Serra LATEP — Pau

Christophe Journeau  CEA, Cadarache

1. https://2024.congres-sft.fr/
2. https://icube.unistra.fr/
3. https://www.insight-outside.fr/
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Le mot du comité d’organisation

Le Congrés de la Société Francgaise de Thermique a lieu pour la premiere fois a Strasbourg.
A la fois capitale européenne et capitale alsacienne, Strasbourg est une grande ville universitaire
s’appuyant sur le dynamisme de son université et de ses nombreux laboratoires de recherche pour
asseoir sa réputation d’excellence.

La 32eme édition du Congrés Francais de Thermique se déroulera du 4 au 7 juin 2024.
Son organisation est assurée par le Laboratoire des sciences de l'ingénieur, de l'informatique et
de I'imagerie, ICUBE. Cette unité mixte de recherche est placée sous la tutelle de I'Université de
Strasbourg, du CNRS, de 'INSA Strasbourg, de 'TENGEES et de I'Inria Grand Est.

Le site retenu est 'INSA Strasbourg, qui répond parfaitement au cahier des charges d’un tel
événement et bénéficie d’une situation géographique privilégiée au coeur de la capitale alsacienne.

Le théme scientifique choisi pour cette édition est "Thermique et Architecture". En effet,
les transferts thermiques a I'échelle d’un batiment et de la ville relient les disciplines de l'ingénierie
et de l'architecture. Lobjectif du 32eme Congres Francgais de Thermique est d’inviter la commu-
nauté de thermiciens a jeter une lumiere nouvelle sur les relations complexes entre la thermique et
I'architecture dans le contexte actuel de la transition énergétique.

Au-dela de cette thématique, ce congrés constitue une excellente occasion pour les cher-
cheurs, industriels et doctorants d’échanger sur leurs dernieres préoccupations et de présenter
leurs travaux récents dans le domaine de la thermique et de ses applications au cours des dif-
férentes séances : conférences pléniéres, sessions de communications par affiches et ateliers-
deébats.

Nous avons recu 119 propositions de résumés. 64 communications ont été acceptées pour
publication dans les actes du congrées et 55 communications ont été retenues pour étre présentées
sous forme d’affiche.

Le Conseil Scientifique de la Société Francaise de Thermique a classé 5 communications
pour le prix Biot-Fourier. Ces communications seront proposées pour publication dans la revue
ISTE Entropie : thermodynamique-énergie-environnement-économie.

Le Comité d’organisation remercie tout particulierement nos collégues du Conseil d’Adminis-
tration et du Conseil Scientifique de la Société Frangaise de Thermique pour leur confiance et leur
soutien dans 'organisation du 32éme Congrés Francais de Thermique.

Enfin, nous remercions sincérement les orateurs ainsi que tous les auteurs pour avoir contri-
bué a cette conférence.

Le comité d’organisation est trés heureux de vous accueillir pour un moment de partage des
connaissances, d’excellence scientifique et de convivialité et vous souhaite un excellent congres.

Monica SIROUX
et 'ensemble du comité d’organisation local
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Prix Biot-Fourier

Cing contributions ont été présélectionnées pour le Prix Biot-Fourier. Les auteurst présente-
ront leurs travaux a I'occasion des sessions orales.

Le Prix Biot-Fourier sera attribué en fonction des rapports d’expertise et de la qualité des
présentations orales.

Apport des modeles réduits pour I'identification expérimentale
de la diffusivité thermique des métaux liquides

Thomas Pierre’*, Frédéric Joly?, Jad Houssein®*, Mickael Courtois®, Olivier Quemener?, Muriel
Carin®

* < : thomas .pierre@univ-ubs.fr

! Institut de Recherche Dupuy de Léme ( France)
2 Laboratoire de Mécanique et d’Energétique d’Evry ( France)
3 Institut de Recherche Dupuy de Léme ( France)

Mots clés : Modéles réduits, Diffusivité thermique, Métaux liquides, Processus numérique inverse

(Cf. page 193)

Transient hygrothermal CFD model of Trombe wall system

Nour El Zein*™**, Yacine Ait Oumeziane!, Sylvie Begot', Valérie Lepiller!, Philippe Desevaux!
* 59 : nour.elzein@femto-st.fr

L FEMTO-ST Institute, Université de Franche-Comté, CNRS, Belfort, France ( France)
Mots clés : Trombe Wall, Transient CFD Modeling, Hygrothermal Behavior, Thermal Comfort

(Cf. page 143)
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Stockage de chaleur thermochimique : expérimentation de
différents matériaux composites innovants

Elise Bérut!*, Michel Ondarts!, Laurence Bois?, Jonathan Outin!, Nolwenn Le Pierrés!*
= nolwenn.le-pierres@univ-smb.fr

! LabOratoire proCédés énergle batimEnt ( France)
2 Laboratoire des Multimatériaux et Interfaces (LMI)

Mots clés : Stockage de chaleur, Sel thermochimique, Sorbants composites, Polyéthyléne glycol

(Cf. page 91)

Modélisation spectrale des écoulements fortement
anisothermes au sein des recepteurs solaires

Léa Cherry*** Gilles Flamant!, Frangoise Bataille!
X lea. cherry@promes.cnrs.fr

1 Procédés, Matériaux et Energie Solaire ( France)

Mots clés : Récepteur solaire, Ecoulement anisotherme, Modéle de turbulence, Couplage ther-
mique, dynamique

(Cf. page 177)

Modélisation numérique et caractérisation des transferts
thermo-hydriques lors de la cuisson de gateaux

Patrick El Helou**, Pascal Le Bideau?, Adrien Fuentes?, Patrick Glouannec!
* 59 :Patrick.el-helou@univ-ubs.fr

! Université de Bretagne Sud ( France)
Mots clés : Modéle numérique multiphysique, Transfert thermo, hydrique, Milieu poreux

(Cf. page 397)
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Analyse de I'écoulement supersonique avec
changement de phase dans un éjecteur congu pour un
cycle de production de froid
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Résumé - L'éjecteur est le composant central de certains cycles de production de froid. Il utilise le
fluide primaire a haute pression pour aspirer, entrainer et comprimer le fluide secondaire a base pression.
Une voie possible pour augmenter I'efficacité énergétique du cycle de production de froid a éjecteur est
de diminuer la surchauffe du fluide primaire ce qui peut amener I'apparition de condensation au sein de
I'éjecteur. L'objectif de ce travail fut d'étudier I'impact de ces changements de phase sur I'écoulement au
sein de I'éjecteur a l'aide des simulations CFD. Plusieurs modeles de résolution numérique d'écoulement
au sein d'une tuyére et d'un éjecteur ont été mis en place. Les différents modéles ont tous montré des
résultats cohérents sur la résolution de I'aspect hydrodynamique. En revanche seuls les modéles
d'écoulement diphasique ont montré des résultats fiables concernant la résolution des champs de
température. Parmi ces modeles, le modele Wet-Steam a trés bien fonctionné pour la résolution de
I'écoulement au sein d'une tuyere mais a montré ses limites pour I'écoulement au sein d'un éjecteur. Le
second modele est le modele eulérien homogéne qui a montré des résultats réalistes en terme de
conditions physiques des phases liquide et vapeur dans I'éjecteur.

Nomenclature

P Pression, Pa T temperature, K
M nombre de Mach, - K coefficient de transfert thermique,
D  Diameétre, m W/ m?/K
h enthalpie, J I taux de nucléation, m=3/s
v vitesse, m/s R taux de génération de masse, kg/(m3.s)
C coefficient du modeéle de Lee Symboles grecs
n nombre de goutte par unité de volume, a fraction volumique
m™3 _ n viscosité cinématique, m?/s
E  énergie totale, J N densité, kg/m>

1. Introduction

Dans le contexte actuel de déréglement climatique de nouveaux cycles thermodynamique
visant la récupération de chaleurs fatales ont émergées afin de répondre aux besoin en
réfrigération. Parmi eux, les plus étudiés sont les cycles a absorption [1], les cycles a adsorption
[2] et les cycles a éjecteurs [3].

Le fonctionnement d’un éjecteur est précisément décrit par Meunier & al [4] et par Braccio
& al [5]. Le fonctionnement d’un éjecteur repose sur 1’utilisation d’un fluide primaire a haute
pression permettant d’aspirer et d’entrainer un fluide secondaire a basse pression. Le fluide
primaire est alimenté a travers une buse qui s’apparente a un systeme de tuyere convergent-
divergent ce qui permet d’augmenter fortement sa vitesse tout en diminuant fortement sa
pression. Le fluide primaire est supersonique en sortie de la buse. Cette tres grande vitesse du
fluide primaire est accompagnée par une diminution de la pression dans la chambre de mélange
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qui devient inférieure a la pression du fluide secondaire. Le fluide secondaire est alors aspiré
dans la chambre de mélange.

Le fluide primaire et le fluide secondaire sont considérés comme parfaitement mélangés au
niveau de la zone dite section de mélange dans laquelle le fluide est supersonique. Le fluide
traverse la gorge de I’éjecteur a vitesse supersonique. Enfin, c’est au sein du diffuseur que
I’écoulement va redevenir subsonique au travers d’un choc. Ainsi le diffuseur de I’¢jecteur
induit une augmentation de la pression du fluide et diminution de sa vitesse. Afin de déterminer
I’efficacité de 1’¢jecteur il est intéressant de calculer le ratio d’entrainement ®. Ce ratio se
définit comme le rapport entre le débit massique du fluide secondaire sur le débit massique du
fluide primaire.

Afin de comprendre les phénoménes physiques mis en jeu dans les éjecteurs, plusieurs
simulation CFD, monophasique, 2D axisymétrique d’éjecteur, considérant la vapeur d’eau
(R718) comme un gaz parfait sont disponibles dans la littérature [6-8]. Ces auteurs ont comparé
leurs résultats de simulation avec leurs propres résultats expérimentaux prenant la forme de
mesure de ratio d’entrainement dans des éjecteurs. Lors des simulations, plusieurs modeles de
turbulence ont été utilisés et testés et la modélisation de la vapeur d’eau comme un gaz parfait
sans changements de phases permet d’obtenir des résultats dont la précision est perfectible.
Enfin, a I’issue de ses simulation Al-Doori [8] trouve une pression critique inférieure a celle de
ses mesures et émet 1’hypothese que 1’absence de modélisation du phénomene de condensation
est responsable de cette observation. Des simulations d’éjecteurs 2D axisymétriques avec
changement de phase ont aussi effectuées. Ariafiar & al et Mazzieli & al [9-10] ont effectué ces
simulations avec le Wet-Steam model et le modéle de turbulence k-o SST. Pour ces
simulations, Mazzieli & al [10] ont implémenté des fonctions définies par 1’utilisateur. Les
résultats de ces simulations ont été comparés avec les données expérimentales issues des
travaux de thése d’Al-Doori [8]. Dans un premier temps Ariafar & al [9] ont montré que le
modele Wet-Steam permet une amélioration de la modélisation des phénomeénes physiques en
comparaison avec des simulations effectuées en gaz parfait monophasique. De plus Mazzieli &
al. [10] ont montré que I’utilisation de fonctions définies par I’utilisateur (modéle de
condensation, calcul des propriétés thermodynamiques) permet d’améliorer considérablement
le niveau de précision des simulations. Cependant ces études ne traitent pas ou peu de la
distribution de champ de température au sein de 1’éjecteur. Mazzieli & al [10] ont exposé une
température minimum simulée de 210K en sortie de la buse d’éjection du fluide primaire. Les
chercheurs justifient alors ce résultat par le fait que la formation de glace n’est pas a exclure au
sein d’un éjecteur. La formation de glace a d’ailleurs été constatée par Al-doori [8].

Pour des applications a des fins de production de froid, il peut étre intéressant d’obtenir le
meilleur modele prédictif possible pour les champs de températures. Pour cette étude, un
modele de simulation Gaz parfait, le modéle Wet-Steam et un troisieme modele mis en place
sont testés a I’aide du logiciel de simulation Ansys Fluent, et les champs de températures sont
analysés. Cependant, il n’existe pas a la connaissance des auteurs de campagnes expérimentales
avec relevé de température au sein d’un éjecteur. Ainsi Seule une analyse physique des résultats
thermodynamiques obtenus permet de juger les différents modeéles.

2. Présentation des modeéles

2.1. Modeéle Gaz parfait

Le modele de simulation Gaz parfait résout les équations (1), (2), (3) en considérant la vapeur
d’eau comme un gaz parfait. Le modele RANS k-w SST est utilisé pour la modélisation de la
turbulence.
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a'OV%—O 1
o+ V(D) = (1)

opv s - S
S + V(pvv) = =VP + V.(7) + pg (2)

0 v? v?
= (p <E + 7)) +V (pv (h + 7)) = V(KopfVT + VT D) (3)

Dans ces équations, p est la densité de la vapeur d’eau, v la vitesse du gaz, P la pression, ¢
le tenseur des contraintes visqueuses, E 1’énergie totale, h I’enthalpie et K.rr = (K; + K) le
coefficient de transfert thermique. Enfin, le systéeme d’équation est fermé par la loi des gaz

parfaitsg =1T.

Avec r la constante des gaz parfait divisée par la masse molaire de 1’eau. Deux simulations
ont été effectuées avec ce modele, I’'une avec le solveur en densité et I’autre avec le solveur en
pression.

2.2. Modéle Eulérien homogéne combiné au modéle de Lee d’évaporation-condensation

Dans le cas d’un modéle Eulérien homogene, aussi appelé modéle a 1 fluide ou modele de
mélange, il est consideré un seul fluide de mélange constitué de la phase vapeur et de la phase
liquide supposée dispersée de facon homogeéne. Les équations de Navier Stokes sont resolues
pour un fluide unique appelé mélange donc les caractéristiques sont la vitesse v, =
a1p v +0ayPyvy

. , la masse volumique p,, = a;p; + a,p, et la viscosité n,, = a;n; + a,n, . Ces
m

grandeurs permettent alors de résoudre les équations de Navier Stokes (4), (5) et (6).
dp —
i V- (pnTm) = 0 @
0PmUm — T —
glt o + V(pmvmvm) =-VP+V (/vlm (va + va )) - V(alplvdr,lvdr,l) (5)

a —_ —_ —_—
a(alplEl + avvav) + V(alvl(plEl + P) + avvv(vav + P)) = V(KeffVTm + VTeff,vvm)(6)

2
Avec  E; = h; — S + "7’" y Kepr = (K + K¢) + a, (K, + K;) le coefficient de transfert

thermique ; Vg, ; = v; — v, la vitesse de dérive de la phase liquide. En plus de ces équations,
Fluent résout aussi une équation qui permet de déterminer la fraction volumique de la phase
liquide (7).
da;p;
ot

Enfin, il faut calculer la vitesse de dérive de la phase liquide. Elle est calculée a I’aide de la
vitesse relative v, = ¥, — v; ainsi qu’a I’aide d’un calcul de la force de trainée appliquée sur
la goutte. Il faut ensuite calculer les débits massiques d’évaporation ,,_,; et de condensation
m;_,, qui interviennent dans 1’équation, (7). Pour cela Fluent propose une option qu’est le
modele de Lee d’évaporation et condensation [12]. Ce modele consiste a faire un calcul direct
des débits d’évaporation et de condensation a 1’aide des formules (8) et (9).

+ V. (p0m) = =V(apVary) + hyL, — 1y, (7)

Dans les mailles ou T; > Ty -
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. (T, — Tsar)
m;,, = Gaypy —r = (8)
sat
Dans les maillesou T, < Ty :
. (Toae = T2)
my.,; = Czavpv% 9
sat

Avec C; et C, des coefficients a calibrer a ’aide de résultats expérimentaux ou d’autres
simulations. Les valeurs recommandées pour ces coefficients se situent entre 0.1 et 1000 Hz.
Cependant Il est possible d’utiliser des valeurs beaucoup plus élevées au risque d’obtenir une
moins bonne convergence du calcul. Enfin des tables de valeurs pour les propriétés
thermodynamiques des gaz et liquides ont été générés afin de fermer d’équations d’états. Ces
tables RGP (Real Gaz Properties) sont générées a I’aide des polyndémes NIST (National Institute
of Standards and Technology) ainsi que la base de données REFPROP.

2.3. Le modele Wet Steam

Le modele Wet Steam de Fluent est un modele de type Eulérien homogene. Il s’appuie dans
un premier temps sur les équations (4) a (7). Ensuite, la partie changement de phase du modele
s’appuie sur la théorie de la nucléation pour le calcul des flux de condensation et d’évaporation.

Le modéle Wet Steam suppose que la vitesse de glissement entre les gouttes et la phase
gazeuse est négligeable, tout comme les interactions entre les gouttes (coalescence et rupture).
Le modele suppose que le titre massique de liquide g demeure inférieur a 0,1 et que la taille
des gouttes est tres faible ce qui permet de négliger le volume de la phase liquide. De cette
facon, le modele comprend deux équations de transport, une pour le titre massique de liquide 8
(10) et une pour le nombre de gouttes par unité de volume n (11).

0

aif +V.(ovB) = R (10)

dpn

¥ra + V.(pvn) = pl (11)
Cette fois ci la masse volumique du mélange se définit comme p = u‘i—”ﬁ) R = %nplrﬁl est

le taux de génération de masse en kg/(m3.s) di a ’évaporation et a la condensation. , =

29 —— est le rayon critique de Kelvin-Helmholtz tel que » > r,. implique que la goutte
leTln(Psat(T))

va grossir et tel que r < r, implique que la goutte va s’évaporer. Enfin | est le taux de nucléation
(nombre de nouvelles gouttes par unité de volume par seconde) calculé a 1’aide de (12).

2 2
qe pZ 20 417, a)
(1 + 9) <pl> mfnolécule *TT p( < BkBT )

AVeC : My, 016cute 12 masse d’une molécule, g, un coefficient d’évaporation, kg la constante

2(y—-1 h h . \
de Boltzmann, 6 = SZ/H)* (R—I;) * (R—l;’— 0.5) un facteur de correction du caractére non

isotherme du phénomeéne. Dans le cas du modéle Wet Steam, 1’équation d’état est une équation
de gaz réelle assez complexe spécialement trouvée pour résoudre les problemes de vapeur
humide. Cette loi ainsi que les propriétés thermodynamiques du fluide utilisées sont détaillés
dans le guilde théorique d’ANSYS Fluent.
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3. Méthode

3.1. Géométrie de I’éjecteur

Comme mentionné précédemment, les résultats expérimentaux de Ruangtrakoon & al [11]
sont utilisés pour eévaluer les résultats de simulation. Ainsi les caractéristiques principales de la
géomeétrie modélisée sont présentées dans le tableau 1.

Chambre Gorge de Diffuseur  Entrée du Buse du
de mélange I'éjecteur fluide fluide
secondaire primaire
Longueur (mm) 130 114 180 44 67
Diameétre 24 19 40 46.6 7.75
maximal (mm) (constant)

Tableau 1 : Caractéristiques de I'éjecteur modélisé [6]

Pour ce qui est de la buse d’entrée du fluide primaire, le fluide entre dans un tube de 7.5 mm
de diameétre, puis passe dans un convergent dont le col est a 1.4 mm de diamétre avant de
traverser un divergent dont I’angle d’ouverture est de 10°.

3.2. Maillage et conditions aux limites

Une fois la géométrie identifiée, elle a été reproduite a I’aide du logiciel Design modeler
puis un maillage a été construit. Le maillage comporte 26000 mailles. Il a été vérifié avec un
maillage deux fois plus raffiné que la précision du maillage n’impactait quasiment pas les
résultats du calcul. Seule une moitié de la géométrie a été modélisée et une condition d’axi-
symétrie est utilisée sur 1’axe central de 1’¢jecteur. Le y+ du maillage est compris entre 1 et 10
sur la paroi extérieure et entre 1 et 120 pour la paroi intérieure. 11 est important d’associer les
conditions limites aux différentes limites du maillage. Les conditions limites de 1’écoulement
sont les suivantes : une pression de 476160 Pa et une température de 150 °C sont imposées pour
I’entrée du fluide primaire. Une pression de 1037 Pa et une température de 7.5 °C sont imposées
pour I’entrée du fluide secondaire. Enfin, la pression en sortie est imposee a 3000 Pa. Les
conditions de pression en entrée correspondent aux conditions de saturation de la vapeur d’eau
associées aux temperatures.

4. Résultats et discussions

Afin de réaliser 1’étude des résultats de simulation les champs de Pression, nombre de Mach,
température et fraction massique ont été extraits le long de la ligne centrale de I’¢jecteur.

4.1. Modele monophasique

La pression, la température et le nombre de Mach relevés sur la ligne centrale de 1’éjecteur
et sont traces sur la Figure 1. Il apparait que la température évolue d’une fagon similaire a la
pression. La température atteint sa valeur maximale a 1’entrée du fluide primaire et diminue par
détente du fluide dans la gorge de I’éjecteur. La température minimale atteinte au sein de
I’éjecteur est de -212 °C. De plus, la température atteint des valeurs bien en dessous de O sur
une grande proportion, de I’¢éjecteur. Bien que des valeurs négatives de températures soient
réalistes, des valeurs aussi proches du zéro absolu ne le sont pas et prouvent que le mod¢le n’est
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pas realiste. Ce modeéle qui ne prend en compte la condensation observée expérimentalement
est donc grandement limité.
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Figure 1 : Résultats de simulation avec le modéle monophasique, gaz parfait, solveur en densité

4.2. Modele Wet-Steam
La Figure 2 présente les champs de pression, nombre de Mach, température et fraction
massique de liquide le long de I’éjecteur sur la ligne rouge.

Simulation : Modeéle Wet Steam, Solveur en densité
résultats tracés le long de la ligne centrale
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Figure 2 : résultats de la simulation effectuée avec le modéle Wet-Steam, solveur en densité

Il apparait sur la Figure 2 que les variations de températures sont encore une fois tres liées
aux variations de pression au sein de I’¢jecteur. La température minimale est cette fois de -
163 °C. Cette valeur est plus élevée que la valeur minimale atteinte sur la simulation en gaz
parfait mais elle demeure bien en dessous de 0°C. Les températures calculées au sein de
I’¢jecteur sont donc meilleures que dans la simulation monophasique mais toujours pas
cohérentes physiquement. L’analyse du champ de fraction massique de liquide permet de
donner une premicre explication sur les raisons de 1’échec du modéle Wet-Steam. Il apparait
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que la fraction massique de liquide est d’abord nulle dans la buse du fluide primaire puis croit
brutalement au niveau du col de la tuyere. En aval du col, la limite de fraction massique en
liquide de 0.1 est atteinte sur de nombreuses mailles. Enfin, la fraction massique en eau liquide
finit par osciller puis décroitre dans le divergent de 1’éjecteur. Le fait que la fraction massique
atteigne la limite de 0.1 indique que la condensation est limitée lors de I'utilisation du modé¢le.
Une condensation limitée induit que la chaleur latente libérée lors de la condensation est sous-
estimée lors du calcul, expliquant ainsi les faibles températures calculées.

4.3. Modele Eulérien Homogéne

La Figure 3 présente les champs de pression, nombre de Mach, température et fraction
massique de liquide le long de I’éjecteur sur la ligne rouge.
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Figure 3 : résultats obtenus avec le modéle eulérien homogeéne, solveur en pression

Tout comme pour les deux simulations précédentes, il apparait sur la Figure 3 que les
variations de pression sont toujours trés liées sur le calcul du champ de température. La
température minimale atteinte est de -14 °C ce qui est une valeur beaucoup plus vraisemblable
comparée aux résultats des autres modeéles. En effet, bien que cette valeur soit négative, la
présence d’un potentiel phénomeéne de solidification de 1’eau liquide n’est pas a exclure. Ainsi
I’absence de modélisation de solidification et fusion dans le calcul peut expliquer la température
minimum de -14°C. L’analyse du champ de fraction massique d’eau liquide permet d’expliquer
ce meilleur résultat. Ici la fraction massique de liquide croit a partir du col de la tuyere jusqu’a
atteindre une valeur maximale de 0.37 au sein de la chambre de mélange. La fraction massique
stagne alors a une valeur d’environ 0.25 jusqu’au divergent de 1’¢jecteur ou elle va décroitre
jusqu’a atteindre une valeur quasiment nulle en sortie. Ainsi, 1’absence de limite sur la
condensation de la vapeur d’eau au sein du calcul est ce qui a permis au calcul d’atteindre des
valeurs de température vraisemblables.

Conclusion

Trois modeles d’écoulements différents ont été testés afin de simuler I’écoulement de vapeur
d’eau au sein d’un éjecteur congu pour un cycle de production de froid. Les résultats ont été
physiquement analyseés. Le premier des trois modeles est un modéle monophasique qui ne prend
pas en compte les changements de phases. Ce mod¢le n’a pas donné de résultats physiquement
cohérent d’un point de vue thermodynamique. Le second mod¢le est le modele Wet-Steam. Ce
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modele prend en compte les phénoménes de changement de phase liquide vapeur jusqu’a une
certaine limite de fraction massique de liquide. Cette limite ayant besoin d’étre dépassée, les
résultats n’étaient toujours pas cohérents d’un point de vue thermodynamique. Enfin, le dernier
modéle est un modele Eulérien homogene couplé au modéle de Lee d’évaporation et de
condensation ainsi qu’a des tables RGP pour les calculs de propriétés thermodynamiques. Il est
apparu que ce modele a donné des résultats thermodynamiques vraisemblables.
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Résumé - Dans le cadre de la transition énergétique, le Société Publique Locale Confluence Seine
Essonne Energie, entreprend des projets de production d’énergie renouvelable a partir des ressources
des stations d’épuration dont elle possede la gestion. Apres I’optimisation de la production de biogaz
par méthanisation la SPL s’intéresse aux solutions de valorisation des boues digérées. Cet article
présente une étude comparative des procédés de valorisation thermique des boues d’épuration par
approche environnementale. Le bilan des émissions de gaz a effet de serre des procédés d’incinération
et de co-incinération sont analysés par rapport a la solution d’épandage actuellement mise en place sur
les sites. Les résultats tendent a favoriser I’envoi des boues préalablement séchées a I’aide du biogaz
produit en unité de co-incinération.

1. Introduction

Les stations d’épuration d’Evry, propriété du syndicat Grand Paris-Sud (GPS), et d’Exona,
propriété du Siarce, de capacités de traitement respectives de 250000 EH et 96000 EH, sont
deux stations d’épuration urbaines de grandes capacités qui présentent la particularité d’étre
juxtaposées. Les deux syndicats ont décidé en 2021 de mutualiser la gestion de leur STEP par
la création de la Société Publique Locale (SPL) Confluence Seine Essonne Energie, dans le
but notamment de réduire les couts d’exploitation et de maintenance ainsi que d’étudier des
solutions de production d’énergie renouvelable a partir de leurs ressources.

En 2022, la SPL a mené a bien un projet de purification et d’injection dans le réseau gazier
d’Evry du biogaz produit sur site a I’aide de méthanisateurs déja implantés dans le procédé de
traitement des boues. A 1’origine, le biogaz était majoritairement brulé par des torcheres, une
partie servant tout de méme a subvenir aux besoins thermiques des digesteurs. Aujourd’hui, la
production de biogaz est optimisée grace a I’installation de pompes a chaleur récupérant la
chaleur fatale des effluents en sortie de station d’épuration d’Evry afin de fournir I’énergie
thermique nécessaire au fonctionnement des digesteurs. Au total, 1270000 Nm?® de biogaz est
injecté dans le réseau par an, ce qui équivaut a 13100 MWh d’énergie thermique. Dans une
volonté d’augmenter la production d’énergie renouvelable sur ses sites épuratoires, la SPL
s’est tournée vers la possibilité de valoriser les boues apres 1’étape de méthanisation.

Afin d’avoir une vision durable des solutions de production d’énergie par valorisation des
boues d’épuration, cet article se concentre sur 1’é¢tude comparative de 1’impact
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environnemental de procédés de valorisation thermique des boues digérées par rapport au
procédé de traitement des boues actuellement en place sur les sites. L’ajout de ce critére aux
aspects énergétique et économique permet d’avoir un troisieme point d’inflexion quant a
I’optimisation de la valorisation énergétique des ressources de station d’épuration. L’ajout du
paramétre environnemental dans les études technico-economiques reflete une approche plus
durable de la planification des projets de production d’énergie. Avec la recrudescence de
réglementations pronant 1’économie circulaire et les énergies renouvelables, les bilans
environnementaux permettent d’obtenir des analyses objectives sur I’impact des procédés.

2. Méthodologie de comparaison des procédés de valorisation des boues
d’épuration

L’analyse de cycle de vie (ACV) représente la méthodologie la plus compléte pouvant étre
appliquée dans ce domaine. Le principe de I’ACV repose sur la quantification des flux de
matiére et d’énergie tout au long du cycle de vie d’un systéme, autrement dit « du berceau
jusqu’au cercueil ». Ces flux sont ensuite traduits en différents impacts environnementaux
potentiels : le potentiel de réchauffement climatique, la déplétion des ressources,
I’eutrophisation, la toxicité ou encore 1’écotoxicité terrestre et aquatique. Dans le cadre de la
valorisation énergétique des boues d’épuration, I’étude ACV est souvent utilisée pour
comparer I’impact environnemental de différents procédés d’élimination des boues [1] [2] [3].
Les résultats de ces études montrent 1’avantage des procédés de valorisation thermique des
boues (gréce au pouvoir calorifique des boues) par rapport a leur valorisation chimique et
biologique [4], et insistent particuliecrement sur I’importance du parametre d’impact
concernant le potentiel de réchauffement climatique [5].

Cette étude s’est focalisée sur I’évaluation des émissions de gaz a effet de serre engendrées
par les étapes de différents procédés de valorisation thermique des boues d’épuration, en se
basant sur le méthode du bilan carbone instauré par I’ADEME [6]. Pour ce faire, le logiciel
GESTABoues, développé par I'INRAE, a ¢été utilisé. En entrant les données de
fonctionnement des différentes étapes de traitement des boues de sa station d’épuration,
comme la quantité de boues produites, la consommation énergétique des équipements, la
quantité de réactif utilisé, ou encore la distance parcourue par les camion transportant les
boues pour étre valorisées, I'utilisateur de ce logiciel obtient un bilan détaill¢ de la quantité de
gaz a effet de serre (GES), exprimée en tonne équivalente CO,, émise par les différentes
étapes de traitement des boues en fonction de I’origine des €émissions ou le type de gaz émis.

2.1. Périmétre de I’étude

Dans le cadre de cette étude, le bilan des émissions de gaz a effet de serre s’est porté sur la
comparaison de trois procédés de traitement et de valorisation des boues pouvant étre établis
dans le cas d’une station d’épuration urbaine de grande capacité. A cause du manque de
données techniques pour la STEP d’Evry, cette comparaison se restreint au périmétre de la
station d’épuration d’Exona. Toutes les données nécessaires a 1’établissement de ce bilan ont
été récupérées ou extrapolées a partir des rapports techniques mensuels de fonctionnement de
la station d’épuration, fournis par le délégataire.

Le premier procéde, dont le schéma de principe est représenté sur la figure 1a, correspond
au traitement des boues mis en place actuellement sur la STEP Exona. Apres une phase
d’¢épaississement par flottation, les boues sont envoyées dans les digesteurs afin de produire
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du biogaz. Ensuite, 85 % des boues sont déshydratées mécaniquement par centrifugation puis
compostées sur site avec des déchets verts. L’autre partie des boues est quant a elle
déshydratée par filtre presse. Enfin, la totalité des boues est envoyée en épandage agricole. En
termes d’émissions évitées, ce procédé, nommé procédé REF par la suite, permet notamment
de réduire la part de gaz naturel dans le réseau de gaz grace a I’injection du biogaz produit par
les méthaniseurs ainsi que de réduire les émissions de gaz a effet de serre di a I’utilisation de
fertilisants chimiques pendant 1’épandage.

Le deuxieme procéde, schématise sur la figure 1b, considére I’incinération spécifique des
boues sur site. Aprés la phase d’épaississement par flottation et de stabilisation par digestion
anaérobie, les boues sont déshydratées a I’aide d’une centrifugeuse avant d’étre envoyées
dans un incinérateur a lit fluidisé présent dans le périmetre de la station d’épuration afin de
produire de la fumée et des cendres. Ces derniéres sont ensuite transportées vers un centre
d’enfouissement de déchets non dangereux tandis que les fumées sont traitées par voie
humide, grace a un traitement a la soude, avant d’étre relachées dans I’atmosphére. En plus de
produire du biogaz qui est directement réinjecté dans le réseau, ce procédé, appelé procédé
INCI dans la suite du travail, permet de valoriser les fumées d’incinération par production de
chaleur ou par cogénération. Les deux solutions sont comparées en termes d’émissions de
GES évitées.

. a . b o .
Sortie . Bio (az) Sortie B (b) (c) Sortie
;. oo me==* Dlbgde o} o, . Em——— »> A H ™
Méthaniseurs & Méthaniseurs l0gaz Méthaniseurs Y
Y
A
85 % 15% | Gaz naturel Séchage A
___________ +~
! Centrifugeuse thermique
Centrifugeuse ! !
Filtre presse Fumées Transport
l P —— ---=+ Chaleur P
Compostage Incineration .
| ---+ Electricité v )
l Incinération en | Fumees
Cendres uiom
A A
Transport
Transport Cendres |
+ Transport
Epandage
: v v
H Enfouissement Enfouissement
Fertilisants des cendres des cendres

Figure 1 : Représentation schématique des procédés de traitement et de valorisation des boues : a)
par compostage et épandage (procédé REF), b) par incinération spécifique (procédé INCI), c) par co-
incinération (procedé UIOM)

Le dernier des trois procédés comparés, schématisé sur la figure 1c, correspond a I’envoi
des boues seches dans un centre d’incinération dédié. Apres la phase d’épaississement par
flottation et de stabilisation par digestion anaérobie, les boues sont déshydratées par
centrifugation puis séchées afin d’atteindre une siccité de 1’ordre de 90% a 1’aide d’un sécheur
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thermique. Elles sont ensuite transportées vers un site de co-incinération afin d’étre réduites a
I’état de cendres en présence d’autres déchets, comme des déchets alimentaires ou des déchets
végétaux, pour enfin étre transportées vers un centre d’enfouissement de déchets non
dangereux. Ce procédé permet de produire du biogaz pendant la digestion anaérobie qui est
réinjecté dans le réseau et de valoriser les fumées issues de la co-incinération par
cogénération. Pour ce procedé, appelé procédé UIOM par la suite, deux cas de figure sont
distingués suivant si le séchage thermique des boues est effectué¢ a 1’aide de gaz naturel ou par
autoconsommation du biogaz produit sur site.

Ainsi, pour ’ensemble des procédés étudiés dans cette étude, trois gaz a effet de serre sont
pris en compte dans le bilan carbone, le dioxyde de carbone CO,, le méthane CH, et 1I’oxyde
nitreux N,O. Pour chacune des étapes de traitement des boues, trois différents types
d’émissions sont comptabilisés : les émissions directes liées au fonctionnement des processus,
les émissions indirectes liées a la fabrication des matériaux ou au transport des boues et des
produits chimiques nécessaires au traitement, et les émissions dites évitées liées a la
substitution d’une énergie d’origine fossile par une €nergie produite par I’un des processus de
valorisation énergétique ou la substitution d’engrais chimique par les boues d’épuration dans
le cas de I’épandage.

3. Résultats et discussion

A partir des données de fonctionnement extraites des rapports techniques mensuels de la
station d’épuration Exona, le bilan des émissions de gaz a effet de serre est calculé et présenté
dans ce paragraphe. Pour chaque procédé, les bilans sont décomposes suivant les étapes de
traitement des boues et I’origine des émissions émises et évitées.

3.1. Procédé REF

La figure 2 présente 1’émission de gaz a effet de serre du procédé actuellement mis en
place sur la STEP Exona pour chaque étape de traitement des boues. Celui-ci servira de
référence pour la suite de 1’étude. L’origine des émissions de GES est précisée pour chaque
étape de traitement.
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Figure 2 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines
d’émission pour le procédé REF
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Le compostage représente la plus grande quantité de CO, équivalent émise, représentant 1631
t eqCO,, avec notamment une grande partie due a des émissions directes de CH, et de N,O.
Les étapes d’¢épaississement et de déshydratation des boues ne sont responsables que d’une
faible quantité de GES émise, respectivement 23 t eqCO; et 221 t eqCO,, avec pour cause
principale I’utilisation de substances chimiques. Les principales émissions de GES pour
I’épandage des boues sont li¢es a 1’utilisation de substances chimiques et aux émissions
directes mais les émissions évitées grace a la substitution d’engrais chimiques permettent de
rendre le processus neutre vis a vis des émissions de GES. La digestion anaérobie permet
quant a elle d’avoir une quantité de GES évitées équivalente a 577 t eqCO; grace a la
valorisation du biogaz produit, quantité suffisamment importante pour annuler son impact
ainsi que ceux de I’épaississement et de la déshydratation.

3.2. Procédé INCI

Dans le cas du procédé d’incinération spécifiques des boues sur site, deux types de
valorisation énergétique possibles sont comparés. Le premier est la valorisation thermique des
fumées d’incinération par récupération de la chaleur pour les besoins internes de
I’incinérateur, appelé procédé INCI, alors que le second est la valorisation par cogénération,
appelé procédé INCI_CoG, avec de la récupération de la chaleur pour les besoins internes de
I’incinération et I’installation d’une turbine a gaz pour la production d’électricité. La figure 3
présente la comparaison des émissions de GES pour chaque étape de traitement des deux
procédés d’incinération spécifique en fonction des origines des émissions. Pour les deux
procédés, 1’émissions de GES des étapes de déshydratation, de digestion anaérobie et
d’épaississement sont négligeables devant les émissions liées a I’incinération des boues. Le
cumul des émissions évitées par les étapes de digestion anaérobie et d’incinération représente
respectivement 737 t eqCO; et 734 t eqCO; dans le cas de la valorisation thermique seule des
fumées et la cas de la production d’électricité par cogénération. La seule différence notable
entre les deux cas de valorisation est la diminution des émissions directes de gaz lors de
I’incinération des boues dans le cas de la valorisation par cogénération. Avec le contexte
énergétique frangais pour lequel 1’¢lectricité est déja fortement décarbonée, la valorisation par
cogénération ne permet pas d’augmenter la quantité de GES évitée.
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Figure 3 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines
d’émission pour les procédés INCI et INCI CoG

3.3. Procédé UIOM

Ensuite, le procédé consistant a envoyer les boues séchées vers une unité de co-
incinération est analysé en considérant lui aussi deux cas de figure. Le premier cas utilise du
gaz naturel provenant du réseau gazier a proximité de la STEP afin de sécher thermiquement
les boues. Le second, nommé procédé UIOM_Biogaz, consiste a réutiliser une partie du
biogaz produit par 1’étape de digestion anaérobie afin de sécher les boues d’épuration. La
comparaison entre les deux procédés de co-incinération des boues est présentée sur la figure
4. Alors que la quantité de gaz émise et évitée est la méme dans les deux cas pour les étapes
de co-incinération, de déshydratation et d’épaississement, les étapes de digestion anaérobie et
de séchage différent fortement d’une étude a 'autre. La quantité de GES émise lors du
séchage des boues a cause de I’utilisation du gaz naturel, représentant 880 t eqCO,, est réduite
a 137 t eqCO;, dans le cas du séchage grace au biogaz. Quant a la quantité de gaz a effet de
serre ¢évitée lors de I’étape de digestion anaérobie, I’autoconsommation du biogaz produit
réduit cette valeur de 894 t eqCO, a 411 t eqCO,. Au global, la balance environnementale,
représentant la somme des émissions de gaz a effet de serre émises et évitées, est de 793 t
eqCO; dans le cas de I'utilisation de gaz naturel pour le séchage des boues, contre 533 t
eqCO, si le biogaz produit est autoconsommé par le procédé de séchage. L’utilisation du
biogaz produit lors de la digestion anaérobie permet de fortement réduire 1’impact
environnemental du procédé, au détriment d’une valorisation moindre des ressources

produites.
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Figure 4 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines
d’émission pour les procédés UIOM et UIOM_Bigaz

3.4. Comparaison des procédes

Apres avoir analysé individuellement le bilan carbone de chaque procédé, la comparaison
des quantités de gaz a effet de serre émise est présentée dans la suite du travail. La figure 5
donne la répartition de la quantité totale de gaz a effet de serre émis selon la nature du gaz
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pour chaque procédé étudié précédemment, soit de gauche a droite, 1’incinération spécifique
des boues avec cogénération, I’incinération des boues avec production d’électricité,
I’épandage des boues préalablement compostées, 1’envoi des boues en co-incinération avec le
séchage des boues par injection de gaz naturel et enfin I’envoi des boues en co-incinération
avec le séchage des boues par autoconsommation du biogaz produit sur site. D’un point de
vue émissions de GES, le procédé UIOM_Biogaz présente la plus faible quantité de GES
émis, suivi par le procédé UIOM. Les deux cas d’étude de I’incinération spécifique des boues
présentent une quantité de gaz a effet de serre émis sensiblement équivalente et le procédé
REF émet legérement plus de GES. Dans le cas des emissions évitées, le procéde UIOM
présente la plus grande quantité de GES évitées. Viennent ensuite le procédé INCI, puis les
procédes INCI-CoG et UIOM Biogaz avec la méme quantité de GES évités et enfin le
procédé REF.

A partir de ce graphique, il est possible de conclure que tous les procédés de valorisation
thermique des boues digérées sont bénéfiques du point de vue émissions de gaz a effet de
serre par rapport au procédé actuellement utilisé dans la STEP Exona. L’envoi des boues
d’épuration dans un site dédié a leur co-incinération est une solution plus avantageuse que
leur incinération spécifique, avec des balances environnementales respectives de + 793 t
eqCO; et + 1370 t eqCOy, surtout si le biogaz produit a partir de la digestion anaérobie peut
étre réutilisé directement pour sécher les boues ; dans ce cas, la balance environnementale
atteint + 533 t eqCO,.
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Figure 5 : Répartition des émissions de GES en fonction de la nature du gaz émis pour les
différentes soutions de valorisation des boues

4. Conclusions et perspectives

Dans le cadre de la valorisation énergétique du groupement des stations d’épuration Evry-
Exona, la comparaison des proceédés d’incinération et de co-incinération des boues
d’épuration par rapport a leur compostage et envoi en épandage a été réalisée par approche
environnementale. Pour ce faire, le choix s’est porté sur la méthode Bilan Carbone, qui
permet de comptabiliser les émissions des principaux gaz a effet de serre comme le dioxyde
de carbone, le méthane et 1’oxyde nitreux. Il en résulte que les principaux postes émetteurs de
GES sont le compostage pour le procédé référence, 1’incinération des boues pour les procédés
d’incinération spécifique et de co-incinération, et le séchage thermique pour le cas spécifique
de I'utilisation de gaz naturel dans cette étape de traitement. En comparant les bilans de tous
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les procédés entre eux, il apparait que le procédé de co-incinération des boues sechées avec
autoconsommation d’une partie du biogaz produit présente la balance environnementale la
plus favorable.

La perspective directe de cette étude est sa complétion par 1’ajout des facteurs d’impacts
environnementaux issus de I’ACV comme la déplétion des ressources, 1’eutrophisation, la
toxicité, etc. De plus, la prise en compte des données issues de la station d’épuration d’Evry
permettrait d’obtenir une étude environnementale complete dans le cadre de la gestion
mutualisée de ces deux sites epuratoires.

Avec I’ajout des parametres énergétiques et économiques, ces résultats permettent d’ouvrir
des perspectives quant au développement d’un outil d’aide a la décision du choix des
solutions de valorisation énergétique adaptées, en s’appuyant sur une méthode d’optimisation
multicritere.
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Résumé — Deux cents ans plus tard, les résultats principaux de 1’opuscule de Carnot figurent dans tous
les livres de thermodynamique macroscopique. Malgré cela, on a noté dans les années 1980, une
nouvelle tendance, marquée par un article culte, celui de Curzon et Ahlborn qui introduit la durée des
transformations du cycle. On montre dans cette communication comment ’ceuvre magistrale de
Carnot a d’abord été ignorée, puis redécouverte et complétée preésentement par des nouveaux
développements.

Nomenclature

Cc  débit calorifique, W.K™ t  temps,s

Ci  action de production d’entropie, J.5.K™ Indices et exposants

G  conductance de transfert sur la durée du C relatif au fluide cyclé du coté froid
cycle, JK* (cold)

K conductance de transfert thermique, c Carnot
W.K* CS relatif & la source froide

n parametre d’écoulement H relatif au fluide cyclé du co6té chaud

0  flux thermique, W (hot) .

AS, production d’entropie interne, J.K* HS relat!f a la source ChaUd? )

T température, K i relative a la transformation i

W énergie mécanique, J P pertes thermiques
W  puissance moyenne du cycle, W g :e:a:!; IfllJl,Sys;[jgme
Symboles grecs elatit a I’ambiance
n rendement

@  variable extensive réduite

1. Introduction

2024 est une année anniversaire de la parution du livre de S. Carnot [1]. Un livre
exceptionnel de densité et de profondeur scientifique par sa concision.

Aprés un oubli d'une vingtaine d'années, le livre a d'abord été redécouvert par Clapeyron,
puis Clausius dans un second temps. C'est alors qu’est apparue toute la richesse de I'opuscule,
méme si celui ici se limite a la Thermostatique (ou thermodynamique de I'équilibre).

Depuis, ce petit arbre a grandi et donné de nouvelles branches qui seront évoquées dans le
paragraphe 6. Mais tout d'abord nous voulons résumer et situer brievement I'histoire et
I'essentiel de I'opuscule (paragraphe 2).

Dans le paragraphe 3, nous montrerons comment l'histoire a de nouveau caché des
évolutions lentes des idées a partir du travail de Carnot [2,3]. Des travaux ont en effet abordé
le prolongement de I'ccuvre de Carnot, bien avant la publication de l'article de Curzon-
Ahlborn [4].
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Pour notre compte depuis environ 40 ans, nous tentons d'ajouter de petites pierres a cet
impressionnant édifice, comme d'autres auteurs. Le paragraphe 4 proposera une rétrospective
de nos avancées les plus marquantes jusqu'a ce jour [5].

Ces contributions doivent étre restituées dans un ensemble de courants de pensées qui font
I'objet du paragraphe 5. Nous proposons une unification de ces divers courants sous la forme
d'une branche phénoménologique de la thermodynamique que nous qualifions de FDOT
(Finite physical Dimensions Optimal Thermodynamics ; thermodynamique optimale en
dimensions physiques finies) : quelques résultats illustreront le propos [6,7]).

Le paragraphe 6 se doit d'ouvrir la proposition a d'autres branches de la thermodynamique
tres florissante, mais plus récentes. On pense surtout a la Thermodynamique relativiste [8] et
la Thermodynamique quantique pour les sujets les plus fondamentaux, mais aussi comme a
I'époque de Carnot, a des aspects applicatifs : analyse énergétique ; analyse entropique ;
analyse éxergétique, et plus encore, thermo-économie, thermodynamique environnementale.

Le paragraphe 7 tirera quelques conclusions — perspectives.

2. Bréve histoire classique du livre de Carnot [1] (1796-1832)

L'opuscule publié par Carnot concerne en fait les moteurs thermomécaniques. Il a été
publié il y a 2 siecles par un homme jeune polytechnicien, qui a bénéficié du contact avec un
pére (Lazare) mécanicien (ce qui transparait dans le livre) et membre de I'Institut de France.

L'environnement scientifique et technique d'un moment marque un intérét prononcé pour
les applications des machines thermomécaniques.

L. Carnot s’intéresse au pyréolophore des fréres Niepce. Dans le méme moment
apparaissent :

e la machine de Newcomen (1768),
e la machine de Watt (1775),

puis en France, un peu plus tard :

e lamachine de D. Papin (1817-1832),
e |e fardier de Cugnot (1827),

puis
e la machine a vapeur de Stephenson (1820).

A cette période d’invention effrénée décrite ci-dessus, correspond en fait une lente
progression de 1’'usage de 1’énergie calorifique qui commence avec la maitrise du feu par
I’humain (phlogistique), puis ’'usage de I’énergie animale et (ou) humaine. Enfin, juste avant
la découverte des machines thermomécaniques qui aboutira a la naissance de [’¢re
industrielle, il y aura ’'usage de 1’énergie mécanique : énergie du vent (moulin a vent), énergie
hydraulique (moulin a I’eau).
2éme

On notera toutefois 1’existence de 1’¢olipile (Heron, siecle avant JC), forme ludique

d’une machine a vapeur.

3. Suite récente du prolongement historique des travaux de Carnot

On résume ici en partant de 1’efficacit¢ de Carnot, quelques résultats présentés a CIEM
2021 [9]. Ces résultats sont relatifs au moteur de Carnot en contact avec 2 thermostats (de
capacités thermiques infinis), dont I’expression du rendement de Carnot est bien connue :
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T
Ne = —-= (1)

Tys

Il en résulte en particulier un bouquet de modeles endoréversibles, dont le modele de
Curzon-Ahlborn [4] :

T
Nenvea =1 — T_ZZ (2)

Ce rendement nommé selon nous rendement de Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn

[10,11,4] est un rendement & Max W, maximum de puissance moyenne de cycle (voir
d’énergie), dans le cas endoréversible, le plus étudié jusque tres récemment.

3.1. Bouquet de modeles endoréversibles de moteur de Carnot

On donne ci-aprés trois expressions particuliéres du rendement & Max W illustrant la
diversité des modeéles :
- Cas du modele avec des conductances de transfert finies et avec pertes thermiques (Kp)

2
7Y=(1—- [Tes) .___L
U(Max W) = <1 THS) ~ ,—;ﬁ %, (3)
HS

L1 1 1
oll—=—+—.
K K¢ Ky

- Cas du modele avec des débits calorifiques finis (C. ; Q) :

n(Max W) =1- \/% in(1- 22 (@)

H CcTcs

Cas du modele avec n, paramétre d’écoulement :

n(Max I/T/) = %(1 - \/;::) ®)

Il apparait une grande diversité de résultats. Le seul point commun de I’ensemble de ces
approches est relatif a la configuration endoréversible de toutes ces machines. Il en résulte la
nécessité et 1’utilité de considérer des convertisseurs thermomeécaniques réels, donc avec
production d’entropie. C’est ce qui sera analysé dans le paragraphe 4.

3.2. Incidence de I’environnement et de I’économie
Carnot, dans son mémoire, a manifesté son souci de I’économie (cotit de fabrication du

moteur, puis codt de fonctionnement a travers la notion de rendement).

La préoccupation environnementale est beaucoup plus récente. On illustrera ces 2 points
par :

a) le rendement écologique [12] :
[1+Tcs
=1 Tes N s (6)
nécologlque - Tus 5

b) le rendement thermo-économique [13] appliqué a un moteur irréversible, contrairement
aux rendements ci-dessus qui sont tous relatifs a une configuration endoréversible.
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3.3. Autres cas d’étude

Parmi ces autres cas, on distingue des variantes de moteur de Carnot. On donne comme
exemple le modele de moteur de Carnot avec source finie [6, page 82]. La particularisation a
la source finie est immédiate :

n(Max VT/) =1-— |2 (7)

Tysi
Cette relation compléte les résultats du modéle de Chambadal [20] dans le cas d’une source
finie.
4. Tentative de rétrospective et synthése des avancées aux travaux de
Carnot

4.1. Configurations endoréversibles

Les prolongements sont assez nombreux et varies. Certains sont méme tres anciens [2,7,3].
Nous avons appris récemment 1’existence d’un travail ameéricain [14] postérieur a celui de
Curzon-Ahlborn. Mais on notera que la quasi-totalité des articles se réféerent a des
configurations endoréversibles.

Un article [15] propose une systématique des cycles imparfaits pour machines
endoréversibles avec pertes thermiques (Kp). Le flux thermique fini a la source, Qys,, €st une
contrainte supplémentaire pour 1I’ensemble des moteurs.

Contrairement aux études endoréversibles courantes, dont les résultats sont fonctions de
grandeurs intensives, on trouve alors un rendement fonction d’une variable extensive réduite
o, telle que :

(p _ QHso (8)

KpTcs

Le rendement endoréversible non adiabatique est tel que :

4
Nendo,non adiabatique < 1+¢ (9)

Et le nice radical est donc remplacé par une nouvelle forme extensive réduite :
1
J1+o

On rappelle que ce résultat est valable pour I’ensemble des moteurs Otto-Beau de Rochas,
Diesel, Brayton-Joule, Stirling, Ericsson [15].

r)(Max VT/) =1- (10)

Ceci nous incite a proposer un nouveau paradigme : la Thermodynamique en Dimensions
Physiques Finies (TDPF). Les dimensions physiques finies sont de maniére générale des

variables extensives : K ou R =§ :C:0QouC,Q, E; puis T, températures et enfin t ou 7
durées des transformations et du cycle.

4.2. Configurations irréversibles du convertisseur

La littérature nous montre que la premiere tentative de prise en compte des irréversibilites
de cycle fait appel a une méthode de ratio [10,16].
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La présente extension vise a relier ’efficacité des moteurs réels a la Thermodynamique
mésoscopique irréversible, d’un point de vue fondamental, a travers la variable intensive T,
température, mais hors équilibre [17], puis a travers la variable conjuguée S, I’entropie [18].
Mais on notera que la premiére référence est centrée sur les matériaux et la deuxiéme, sur les
transferts de chaleur et de matiere. Au contraire, notre proposition considére pour les
machines thermiques, les transferts de chaleur et de matiere, en méme temps que la
conversion d’énergie : on insiste selon le cas sur les mécanismes de transfert ou de conversion
d’énergie thermique en énergie mécanique, mais en présence des irréversibilités associées :

- moteur endo-réversible ou endo-irréversible ;
- transferts thermiques réversibles ou irréversibles.

Les principaux modéles que nous avons étudiés sont :

e le moteur de Carnot endo-irréversible (exo-réversible) [19] ;
e le moteur de Chambadal avec irréversibilité interne [5,20].

Nous avons privilégié la méthode de production d’entropie par rapport a la méthode du
ratio, car la premiere est plus compléte et proche de la physique du probléme.

Les principaux résultats relatifs a la configuration du moteur de Carnot endo-irréversible
sont disponibles dans [19]. On rappelle ici le rendement au maximum d'énergie mécanique du
cycle :

2

2iyCri

m(Max W) = ¢ (1 —%) (11)
S

ou Cy est l'action de production d'entropie de la transformation irréversible i (nouveau

concept) ; T - ASs est I'action de transfert d'entropie disponible.

L'optimisation en puissance est ensuite réalisée, conduisant a une période optimale pour le
cycle. Cette période est associée au maximum de puissance moyenne de cycle.

La méme démarche d'optimisation a été appliquée au modele de Chambadal amélioré. Elle
a donné lieu a des publications [5,20]. L’optimisation séquenticlle fournit en premier un
optimum énergétique :

2
Max,W = Gy(Tus — (L +5)To) — ToAS, (12)
avec s; = Ajl. On fait donc apparaitre un ratio entropique particulier.
H

Un nouvel article relatif au modele de Chambadal vient de paraitre [21] avec des
compléments significatifs (nouveaux concepts et variante de modéle) permettant de proposer
un encadrement du rendement irréversible au maximum de puissance. Ce résultat est
completement nouveau. Cette démarche pourra étre complétée par d'autres avancées. On
pense tout particulierement au modele plus complet de Curzon et Ahlborn qu'il est aussi
possible d'améliorer. Un article écrit dans ce sens est accepté pour publication dans le journal
Entropie [22], a la suite d'un premier article faisant le point sur le modele de Curzon-Ahlborn
[23].

5. Unification des divers courants de la branche Thermodynamique
Phénoménologique (tentative)

Les paragraphes précédents ont montré qu'il existe encore un espace de développement
substantiel suite aux propositions de Carnot. Nous espérons que nos contributions permettront

25



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

de renforcer cette démarche centrée sur les moteurs. Mais un autre pan du développement
concerne les machines a cycles inverses. Par faute de place, nous laissons le lecteur découvrir
les articles correspondants.

Le rapprochement de ces deux directions de travail doit permettre une unification quel que
soit la machine. Une seconde unification est possible avec la thermodynamique en temps fini,
puis en vitesse finie. Notre proposition en résulte sous forme d'une Thermodynamique
Optimale en Dimensions physiques Finies (TODF, ou FDOT en anglais, Finite physical
Dimensions Optimal Thermodynamics) [6,7].

6. Autres branches de la Thermodynamique

Celles-ci prolongent soit I’aspect applicatif, soit 1’aspect fondamental.

Pour I’aspect applicatif, on pourrait analyser la Thermo-économie, Thermodynamique et
environnement (on pense ici a la suite des travaux de Georgescu-Roegen [24]).

La Thermodynamique est aussi utile dans 1’é¢tude du vivant que caractérise 1’évolution.

Enfin, comme on I’a précisé [8], la Thermodynamique relativiste, puis quantique est utile
respectivement dans les grandes echelles, mais aussi les petites échelles. 1l y a la encore un
enjeu d’unification fondamentale.

7. Conclusion

Nous espérons avoir montré comment un opuscule de 120 pages a donné lieu a une
révolution industrielle (partie applicative), mais aussi a ouvert la voie a des decouvertes
fondamentales dans des sujets essentiels : la Vie, les grandes structures de 1’univers, les
particules fondamentales de 1’infiniment petit.
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Résumé - Cet article concerne le développement d’un modele semi analytique pour simuler le
comportement thermique d’un panneau photovoltaique. Ce modele prend en compte I'intégralité des
différents échanges, les différents flux de rayonnement, I’inertie thermique ainsi que le gradient de
température dans 1’épaisseur du panneau. Une comparaison avec des essais effectués en conditions
réelles de fonctionnement sur une année de mesure, permet de quantifier la précision obtenue.

Nomenclature

c  capacité thermique, J.m 3. K ! n  rendement

e  épaisseur, m 6  angle du soleil
P,j.. puissance électrique, W p  réflexion

s angle d’inclinaison du panneau Indices et exposants
S surface du panneau, m? atm atmosphere

T  température, K p  paroi face avant
VvV vitesse, m.s~! IR infrarouge
Symboles grecs sol solaire

a  coefficient d’absorption grd sol

e émissivité cv  convection

¢ densité de flux, Wom 2. K1 ve  volte céleste

1. Introduction

L’ augmentation constante de la production d’électricité photovoltaique mondiale au cours de
ces dernieres années montre I’importance de ce vecteur d’énergie renouvelable, dont la variation
en fonction des conditions météorologiques nécessite le développement de modeles capables
d’anticiper la production photovoltaique (PV). Parmi les parametres fondamentaux du compor-
tement d’un panneau PV, se trouve le niveau thermique de ce dernier qui conditionne son ren-
dement. De nombreux auteurs ont ainsi proposés différents modeles thermiques, de différents
niveaux de complexité et de précision : D’un c6té des modeles simples empiriques [1] [2] ou
basés sur un bilan énergétique [4] permettent une estimation rapide du niveau de température
global, de I’autre des modeles numériques [3] détaillent le gradient thermique au sein du pan-
neau. Une alternative possible tient dans le développement de modeles semi-analytiques afin
de déterminer rapidement le gradient thermique dans 1’épaisseur du panneau, et de voir quelle
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en est 'implication. Cet article présente ainsi ce type de modele, pour lequel les différents flux
échangés avec I’environnement sont détaillés, et la constitution du panneau est prise en compte.

2. Banc expérimental et mesures

La présente étude est basée sur les données expérimentales d’un panneau photovoltaique
au silicium monocristallin utilisant la technologie HIT, avec un verre traité antireflet en face
extérieure et un “backsheet” en tedlar blanc. Sa puissance nominale (STC) est de 231,08 W £
0,24%. Les matériaux constituant le module sont précisés sur la figure 1 et le tableau 1. Le
panneau est placé sur un banc de test de systemes photovoltaiques en environnement réel avec
I’inclinaison s = 27 £ 1° et I’azimut local y = 0 & 1° (face au sud) sur une dalle horizontale
en enrobé. On trouvera 1’essentiel des informations sur cette installation métrologique dans la
référence [S]. Ce banc (fig. 2) est installé a 1’observatoire SIRTA [6] sur le campus de I’Ecole
Polytechnique, IPP, a Palaiseau (France, 48.7 N, 2.2 E) et bénéficie des mesures aux standards
de I’ organisation météorologique mondiale (éclairements horizontaux direct BH I, diffus DH I,
global G H 1, densité du flux direct circumsolaire BN I, vitesse du vent, température et humidité
de 1 a 50 m d’altitude et au-dela par télédétection, mesure du spectre solaire, des flux solaires
et terrestres montant et descendant, température du sol jusqu’a —2m). De plus le banc est doté
de sa propre station météorologique : vitesse du vent sous les modules a 0, 3 m et au sommet a
1m, direction du vent, éclairements solaires “short waves” et terrestres ’long waves” montant
et descendant dans le plan des modules, température et humidité de 1’air. Chaque panneau est
doté d’une sonde platine de classe A cablée en 4 fils, collée en face arriere et recouverte d’un
ruban d’aluminium. Toutes sources d’erreur cumulées, I’incertitude des mesures est +0, 4 °C'
de —20°C'a 100 °C'. Du lever au coucher du Soleil, les caractéristiques intensité — tension I (U),
sont mesurées a 1’aide d’une charge variable commandée. On en déduit la puissance maximum
Pmpp a une cadence d’environ un point par minute, avec une incertitude de +5, 6%.
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\(PIR sup
g

Tsup

_|
@,
=
2
+
Y,

Qcv sup[’

Figure 1 : Constituants du
panneau

Figure 2 : Banc d’essais

3. Modéele semi analytique

Comme de nombreuses études 1’ont montrée, une simulation numérique 3D gourmande en
temps calcul n’est pas prioritaire pour ce type de probleme, compte tenu de I’importance du gra-
dient thermique selon I’épaisseur devant les autres directions spatiales [3]. Ainsi en négligeant
les effets de bord de la surface du panneau, il est possible de considérer le phénomene de diffu-
sion thermique uniquement selon 1’épaisseur du panneau.
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e (mm) c(Jm3. K™Y EWm™ LK
verre (ver) 4 1857 1,4
eva (eva) 0,13 2102 0,35
silicium (Si) 0,1 1462 140
tedlar (ted) 1 2411 0,35

Tableau 1 : Caractéristiques des matériaux du panneau

3.1. Modeéle diffusif dans I’épaisseur du panneau

Un simple modele considere la conservations des flux en faces avant et arriere (fig. 1), soit

en notant les deux résistances supérieure R, = 72 + 7= et inférieure R;,; = = + ZZ—Z :
ver eva eva €

Tsup =Tg; + Rsup (Qpcvsup + QOIRMP) (1)
ﬂnf = TSZ’ + Rinf (Spcvmf + SOIRmf) (2)

L’inertie du panneau est prise en compte par une capacité globale prenant en compte tous les
composants ¢ du panneau et localisée au niveau du silicium. Elle intervient dans le bilan ther-
mique ou apparait le flux solaire ¢, et la puissance électrique produite P, :
0T P,
Z C; €; a_tSZ = Psol + Spcvsup + SOIRsup + Spcvmf + SOIRmf - gﬁc (3)
i

La validation de ce modele s’effectue a partir de la géométrie réelle du panneau photovoltaique,
en considérant un flux solaire direct 5, = 1000 [IW.m 2], un rendement électrique 1, = 10 [%],
et des échanges entre le panneau et ’extérieur caractérisés par un unique coefficient global
d’échange h, [W.m™2.K '] dont on fait varier la valeur. Le modele analytique est comparé aux
résultats issus d’une simulation éléments finis 1D dans le sens de I’épaisseur du panneau (figure
3). On note que pour un faible vent (h, = 10 W.m~2. K1), le modele analytique donne des
résultats satisfaisants, et permet de retrouver les températures des parois et du silicium, avec
une erreur maximum inférieure a 0, 5°C (figure 3.a). Pour une configuration extréme (h, =
100 W.m~2. K1), I’erreur est du méme ordre de grandeur, avec toujours un maximum inférieur
a0, 5°C (figure 3.b). Cependant, compte tenu du fort refroidissement et donc de la faible montée
en température du panneau, cette erreur apparait nettement dans le tracé de I’évolution de la
température au cours du temps. Quoiqu’il en soit, ces erreurs doivent étre mise en balance avec
les incertitudes de mesure, soit des différents flux a partir desquels sont utilisé ce modele, soit
de la température de la paroi qui est utilisée pour valider le modele sur des mesures réelles.
Compte tenu de ces différents facteurs expérimentaux, I’erreur du modele analytique parait tout
a fait acceptable.

3.2. Application dans le cas de sollicitations réelles
3.2.1. Rayonnement solaire

Le rayonnement solaire représent€ figure 4 intervient sous la forme du flux direct (B,,,), du
flux diffus provenant de I’atmosphere (D, ), et du flux diffus provenant du sol (Dy,4). Ces flux
diffus rayonnent des deux cotés du panneau en fonction de 1I’angle d’inclinaison s de ce dernier.
On a ainsi :

Psol = Psolsup + stolmf — Bpoasup + Datmsup + Dgrdsup + Bpoamf + Datmmf + Dgrdmf (4)
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Figure 3 : Comparaison entre modele analytique et numérique pour deux valeurs du coefficient
global d’échange h, = 10 [W.m™2. K] (a) et h, = 100 [W.m 2. K '] (b).

Les différents termes sont précisés dans le tableau 2 en fonction des mesures des différents
rayonnements directs et diffus (BN I, DHI et GHI). Le flux direct en face avant est caractérisé
par un coefficient de transmission du verre qui varie en fonction de 1’angle 6 (figure 5). Le
flux diffus provenant de 1’atmosphere arrivant sur le dessus du panneau (Dp,,,,) tient compte
du fait que la volte est plus lumineuse vers 1’horizon qu’au zenith (modele de Klucher [7]).
Pour les autres flux, on considére une luminance de voiite uniforme. Les valeurs des différents
parametres utilisés sont le coefficient de transmission du verre 7p = 0,75, le coefficient de
réflexion du sol pg.q = 0,05 et le coefficient d’absorption du tedlar situé sur la face arriere

Olted — 0, 9.

Flux direct B,

Flux atmosphere D;,,

Flux sol D4

Face supérieure ¢,

sup

Face inférieure g, ,

8 BNI cos(0),—5 <0 < 7%
7 DHI cos? (

2

S)F

Pgrda T GHI sin? (%)

aeq BN cos(0), 5 < 0 < 37“

eq DHI sin? (§

2

Pgrd Cttea GHI cos? (%)

Tableau 2 : Expression des différents flux solaires

avec le facteur de correction F' = [1 + v sin? (£)] (1 + v cos?(0)sin*(6z)), od 6 estI'angle

zenithalety =1 + (

DAL 7]

3.2.2. Rayonnement infrarouge (grandes longueurs d’ondes)

Le panneau échange sous forme de rayonnements infrarouges avec la voiite céleste et avec
le sol sur la face supérieure et inférieure du panneau, les quantités de flux échangés sur chacune

des faces, soit :

PIR = PIRsup T PIRip; = PIRvesup T PIRvCin; T PIRgrdsuy T PIRgrdin s

&)
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Figure 5 : Evolution du facteur de
transmission relatif du flux solaire

: _ 18(9)
direct 7 = 72(0)

Figure 4 : Représentation des différents flux de rayon-
nement

Le tableau 3 présente chacun des différents termes, en fonction des températures mesurées de
voute céleste T et de sol T},4. Les émissivités sont estimées pour le sol a £4,4 = 0,9 et pour
le panneav a e, = ¢, . = 0,83. Seul le flux infrarouge échangé avec le sol fait I’objet d’une
approximation notable, dont I’erreur estimée (par comparaison avec une simulation effectuée
sur le logiciel Comsol) est de 1’ordre de 7 %.

Face supérieure ¢;g,,, Face inférieure p;p,
4 4 2 (s 4 4 2 (s
¥IRvc O€psup (Tvc - Tsup) cos (5) O€ping (Tvc - T'mf) sin (E)
1 4 4 2 (s
PIRgrd 0 07— _— (Tog — Tpy) cos® (5)
EPinf Egrd

Tableau 3 : Expression des différents types de rayonnement infrarouge

3.2.3. Convection

L’ échange convectif est caractérisé des deux c6tés du panneau par un coefficient i, qui peut
étre calculés par différentes corrélations. Celles-ci amenent a des résultats assez dispersés. Nous
utilisons la corrélation de Mac Adams [8].

Pev = hcv (Tair - Tp)
57+38V siV <5m.s7! (6)
6.47 VO™ siV >5m.s7L.

cv
3.2.4. Puissance électrique
La conversion du flux solaire recu sur la face supérieure du panneau et converti en €lectricité

joue sur la température du panneau. Nous intégrons donc le terme de puissance électrique dans
notre modele thermique.
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La puissance électrique P, s’obtient en fonction du flux solaire recu en face supérieure
Psol,y, €t du rendement 7, du panneau, qui s’exprime [9] a partir de la température de silicium
T,; et des données indiquées par le constructeur : le rendement théorique ngyc = 0,19 et le
coefficient de température /3, = 0,0029. On a ainsi :

Pelec =Tg Spsolsup S = NsTc (1 - ﬁp(TSi - 25)) Spsolsup S (7)

3.2.5. Résolution numérique du probléme

Pour tenir compte de I’ensemble des termes de rayonnement, la résolution du probleme 3
s’effectue via une discrétisation temporelle du premier ordre et semi implicite de facon a la
rendre linéaire entre deux pas de temps consécutifs. En précisant uniquement les termes ou
apparaissent les températures, on obtient donc entre le temps ¢, et t5) :

(tz) T(tl) (t2) (t2)
2
Z CiC——— = hcvsup (Tazr - T5u2p ) + hcvmf (Tazr jjm,f )
4 1)% (t 1 (t1)% p(t2) 2 (5
+to 8Psup (Tvc - Ts(u;)) Ts(ui))> + 1 4 1 (Tgrd - jjzn} ,I’znj‘) cos (5) (8)

5grd Einf
4 (t1)® (t2) §
+ o |:€pinf (Tvc C[;n} jjznj‘ )] SZTL (2>
+ Vsol = PsolsupllSTC [1 — By (Tétf) — 25)}
et ou les températures T's;, T, et T;, s sont liées par la conservation des flux (eq. 1 et 2).

4. Résultats

Les calculs sont menés pour une durée d’une année et comparés avec les mesures effectuées
selon une période de 1 minute. La figure 6 présente les résultats pour 4 journées caractérisées par
des conditions météorologiques tres différentes (hiver et été, beau et mauvais temps). On note
une bonne correspondance entre les températures mesurées et calculées, pour des comporte-
ments journaliers tres différents. Le modele permet une bonne prise en compte de la dynamique
du panneau. Par ailleurs la comparaison effectuée sur toute I’année entre mesures et modele
est caractérisée par les erreurs moyennes o (eq. 9) et quadratique ogyss (eq. 10). Le tableau 4
présente les résultats obtenus par le modele semi-analytique et par deux modeles empiriques
usuellement utilisés. On retrouve pour notre modele le méme ordre de grandeur que 1’écart
observé lors des évolutions journalieres (de I’ordre du degré Celsius), avec des résultats plus
performants que ceux obtenus avec les modeles empiriques. L’ ensemble de ces calculs est tres
rapide, puisque la modélisation sur Matlab du comportement du panneau sur une année (uni-
quement durant les périodes de jour) par pas de une minute s’effectue en 3, 6 s pour les calculs
et 24,4 s pour I’enregistrement de I’intégralité des résultats (températures et puissances), en
utilisant un ordinateur portable (processeur Core 17 1,7Ghz, 32 Go de RAM).

L’énergie électrique produite est calculée en fonction de ces températures et comparée avec
les résultats expérimentaux. Les 4 résultats journaliers sont présentés (fig. 7), ainsi que les
valeurs récupérées chaque mois (fig. 8). La encore les résultats obtenus sont tres satisfaisants
avec des erreurs mensuelles inférieures a 6%.

Ce modele permet en outre d’identifier I'impact des différents types de flux solaire (57.6 %
correspond au flux direct), et les différents modes de refroidissement du capteur (44.6 % de
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rayonnement infrarouge avec la voiite céleste, 11.5 % vis a vis du sol et 43.9 % par convection).
Ainsi, I’erreur du modele analytique concernant le flux infrarouge échangé avec le sol (7 %) a
un impact inférieur a 1% des échanges globaux avec I’environnement extérieur. La difficulté
principale réside dans la détermination du coefficient d’échange, qui reste approximatif et a une
influence importante sur la température du capteur.

80

Jour 1 Simulation Jour 2 Jour 3 Jour 4
---------- Jour 1 Mesure s Jour 2 e Jour 3 e Jour 4

(o2}
o
T

Température (°C)
IS
o

200 400 600 800 1000 1200
Temps (min)

Figure 6 : Température en face arriere mesurée et simulée : en été jour 1 (18 Juillet 2020, beau

temps) et jour 2 (16 Juillet 2020, mauvais temps), en hiver jour 3 (9 Janvier 2021, beau temps)
et jour 4 (14 Janvier 2021, mauvais temps).

5 = _ 1
MOdele O- O-RMS 0= ﬁ |Tp(frzesure - Tlgft)llcul| (9)
semi-analytique  1.54 2.23 t=1
empirique Sandia 2.15 3.34 1 &
O-RMS - - (Tlgfrzesure - Tlgi)zlcul )2 (10)

empirique Faiman 2.19  3.41

Tableau 4 : Ecarts sur une simula-
tion d’une année

5. Conclusion

A partir de lois simples mais avec une prise en compte précise des différentes sollicitations
thermiques recues par un panneau photovoltaique, il a été possible d’établir un modele semi-
analytique afin de pouvoir reproduire le comportement thermique et énergétique du panneau en
conditions réelles. Une campagne expérimentale complete établie sur une année de test a permis
de valider le modele et de quantifier sa précision. L’analyse de la répartition des différents flux a
fait apparaitre la nécessité d’une détermination plus précise du coefficient d’échange convectif,
dont les diverses corrélations amenent a des résultats assez dispersés. Ce modele va donc étre
utilisé dans un processus d’identification de ce coefficient.
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Figure 7 : Evolution de I’énergie électrique

P , . g’ Figure 8 : Energie récupérée par mois
récupérée au cours d’une journée

Une fois optimisé, I’intérét principal d’un tel outil est de pouvoir obtenir tres rapidement
des résultats suffisamment précis en regard des incertitudes de mesure. Il permet de mener
des campagnes de sensibilité afin d’analyser I’importance relative de chacune des sollicitations
thermiques qui interviennent dans le calcul, ou de prédire le comportement du panneau en
fonction des variations des différents parametres (conditions météorologiques, positionnement
et orientation du capteur, nouveaux constituants, ...). Enfin, il pourrait étre utilisé simultanément
avec un modele météorologique pour la prédiction de la production photovoltaique.
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1. Introduction

Ce travail est consacré a la caractérisation d’échangeurs a multi-microcanaux en silicium-Pyrex fonctionnant
avec du CO2 diphasique. Ces systemes sont envisagés pour assurer le refroidissement des détecteurs a Pixel du futur
accélérateur de particules du CERN (Future Circular Collider) a I’horizon 2040. Dans la littérature, il ressort que
trés peu d’auteurs ayant étudié expérimentalement 1’ébullition du CO2 en microcanal ont fait le lien entre les
tendances d’évolution du coefficient de transfert de chaleur (HTC) et les régimes d’écoulements. Or des transitions
de régimes d’écoulements sont fréquemment observées en microfluidique, et induisent des modifications dans les
modes de transfert de chaleur dominants et dans I’efficacité du refroidissement. L’ objectif de ce travail expérimental
et numérique est notamment d’exploiter la visualisation de I’écoulement pour expliquer les variations du HTC et
améliorer la compréhension du transfert de chaleur.

2. Principe de fabrication des microcanaux en silicium

La fabrication de micro-canaux en silicium s'appuie sur la lithographie optique, un procédé de reproduction qui
consiste, a travers plusieurs opérations, a dupliquer un matériau appelé€ substrat, a I’aide de lumiére UV. A ce jour, c’est
la technique la plus utilisée pour la fabrication de circuits intégrés dans 1’industrie électronique. La fabrication de ces
microcanaux s’effectue en grande partie en salle blanche, a partir de disques en silicium (appelés ‘wafers’) de 3 pouces
de diamétre et de 400 microns d’épaisseur pour notre application. Les étapes principales de fabrication sont illustrées
sur la Figure 1 :

Lumiere UV

Résine photosensible L ll s Masque

Couche de protection (Si3N4)

. ] . 1 I 1

. - Développement
i Lithographie
Etalement de résine Chauffage

Gravure seche
RIE

Pvrex I [
B4l - B4 - S

Scellement anodique Gravure humide KOH

Figure 1 : Etapes principales de fabrication des échantillons en silicium

https://doi.org/10.25855/SFT2024-018 37



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Le développement de connectiques robustes résistantes aux conditions opératoires du CO2 (pressions entre 6 et
50 bars, températures entre +25°C et -50°C) a constitué un réel challenge. De premiers essais ont été réalisés sur des
connectiques collées de type PEEK, mais les décollements fréquents constatés a des pressions supérieures a 20 bars ont

écarté cette solution.

La solution technique que nous avons mise en ceuvre a consisté a braser des tubes en laiton de diametre extérieur
6 mm sur des motifs en cuivre déposés sur le silicium (Figure 4). Cette technique a été éprouvée et validée a des pressions
supérieures a la pression opératoire maximale du CO2 en conditions subcritiques (P < 73 bars).

Au total, la fabrication d'un seul échantillon comporte entre 35 et 40 étapes. Il est possible de regrouper sur un
wafer 3 pouces deux ou trois échantillons.

Deux échantillons comportant respectivement 8 et 16 microcanaux ont été caractérisés sur le banc d’essai
(Figure 2). De dimensions 6 cm*2,5 cm*3,4 mm (8 canaux) et 6 cm*2,5 cm*1,4 mm (16 canaux), ils sont constitués
d’une zone de détente, comportant des capillaires disposés en fourchette, permettant d’abaisser de plusieurs bars la
pression du CO2 liquide et d’effectuer la transition liquide-diphasique : ainsi I’écoulement est diphasique dés I’entrée
des microcanaux. Des diodes microfluidiques (inventées par Nikola Tesla) ont été utilisées sur I’échantillon a 8 canaux
pour lutter contre le phénomeéne de reflux fréquemment observé en microfluidique. Finalement, ces diodes ne se sont
pas avérees utiles, puisque le reflux n’a jamais été observé sur 1’échantillon & 16 canaux n’en contenant pas : I’utilisation
de capillaires suffisamment fins par rapport aux microcanaux est un moyen efficace d’empécher I’apparition
d’instabilités d’écoulement [1]. Les dimensions des canaux sont présentées dans le tableau N°1.

100% ;
liquide Zone de détente

100%

Zone d’évaporation liquide

Diodes
Tesla

i

Entrée MiGracaHa Sortie

0
Q
=
o
=
o
7]

Zone de Zone d’évaporation
détente

Figure 2 : Echantillons a 8 et 16 microcanaux caractérisés sur banc d’essai CO2

Echantillon & | Echantillon a

8 canaux 16 canaux
Largeur capillaires 228um 166um
Largeur microcanaux | 470um 570um
Longueur microcanaux |2,8cm 2,4cm
Profondeur de gravure |123um 121um
Diameétre hydraulique | 175um 183um

Tableau 1 : dimensions caractéristiques des échantillons a microcanaux

Le diametre hydraulique s’exprime en fonction de la section de passage des microcanaux S et de leur périmetre
mouillép :
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3. Fonctionnement du banc d’essai et principe des mesures

Le banc d’essai utilisé pour caractériser les échantillons est présente sur la Figure 3. Il se compose de deux parties : la
station de refroidissement et la section de mesure.

Figure 3 : Vue générale du banc d’essai CO2 utilisé pour les mesures

La station de refroidissement permet la circulation contrdlée du CO2 a des débits massiques prédéfinis, garantissant un
état liquide legerement sous-refroidi en entrée des échantillons. La section de mesure située dans une enceinte sous vide,
fournit un environnement adéquat aux échantillons, les placant dans des conditions de fonctionnement appropriées et
les isolant des sources de chaleur parasites. Deux lignes de circulation sont utilisées, les deux fonctionnant en boucle
ouverte :

La ligne primaire est dédiée a I'acheminement du CO2 vers I'échantillon en silicium-pyrex. La ligne secondaire a pour
role de refroidir le CO2 de la ligne primaire a une tempeérature suffisamment basse pour pouvoir caractériser les
échantillons sur la gamme [-50°C ; +10°C], et pour des pressions allant de 6 bars jusqu’a 50 bars. L'avantage d'utiliser
deux lignes distinctes est de pouvoir maintenir des débits faibles dans le circuit primaire : avec les microcanaux
caractérisés, entre 0,20g/s < qm < 0,55 g/s , contre 1g/s < qn < 3g/s avec des tubes de diametre 2,5mm [2].
Malgré ces faibles débits, un refroidissement efficace est garanti jusqu'a I'entrée de la section de mesure, grace a des
débits plus importants sur la ligne secondaire.

Dans la section de mesure sous vide, le CO2 arrive a 1’état liquide sous-refroidi a ’entrée de I’échantillon, puis
subit un abaissement de pression dans les capillaires qui provoque ’apparition des bulles. Le long des microcanaux,
I’application d’une puissance thermique variable (entre 3W et 12W) via une chaufferette collée sur le Silicium permet
d’évaporer le liquide et de faire croitre les bulles. Des prises de températures collées sur la paroi externe du Silicium au
niveau de I’entrée et la sortie des microcanaux permettent de mesurer 1’élévation de température du silicium (Figure 4).

chaufferette, entre les connectiques d’alimentation fluidique.
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Un fil résistif enroulé autour du tube d’alimentation permet de chauffer le tube situé en amont de I'échantillon par
effet Joule et d'apporter de I'énergie au CO2 liquide. Ainsi, il est possible de faire varier la valeur du sous-refroidissement
en entrée de I'échantillon, ce qui modifie la valeur du titre en vapeur.

Les PT100 utilisées pour mesurer la température du Silicium sont de classe A. Leur précision varie suivant la
température. Pour une température de paroi (coté PT100) T, = —40°C, on a U(T,) = +/—0,23°. Pour T, > —40°C,
U(T,) < 0,23°. Les températures mesurées sur les deux échantillons sans appliquer de flux de chaleur dépassant
systématiquement les -40°C, nous avons choisi cette valeur d’incertitude (correspondant a la situation la plus
défavorable) pour I’ensemble des points de fonctionnement.

Afin de pouvoir considérer que la température interne en paroi était trés proche de la température externe, nous avons
estimé I’écart de température AT, ,,,;€ntre la surface en silicium sur laquelle les PT100 sont collées et la paroi interne
des microcanaux, en contact avec le CO2 . La surface couverte par la chaufferette étant S.;, = 1,9cm * 2,2cm ,
I’épaisseur maximale de paroi en silicium eg; = 400um, et la conductivité thermique du silicium Ag; = 150 W /mK on
a pour une puissance de @;, = 12W (puissance maximale appliquee) :

€5q
AsiSen

AT’P&'PO?L - Gbﬂh, * ( ) = 0.0765°

Ainsi méme avec ’application de flux de chaleur importants, du fait de la faible épaisseur et de la conductivité ¢levée
du silicium, la température mesurée a ’intérieur du canal et trés proche de celle mesurée sur la paroi extérieure.

Pour I’échantillon a 8 microcanaux : 1’élévation de température de paroi T, — Ts,, €st comprise entre 1,07°C (valeur
minimale au flux de chaleur le plus bas Q, = 41 kW/m ?) et 6,96°C (valeur maximale au flux de chaleur le plus élevé
Qin = 143 kW/m ?). Pour I’échantillon a 16 microcanaux : I’élévation de température T, — Tsq¢ €St cOmprise entre
0,63°C (valeur minimale au flux de chaleur le plus bas Qg, = 17,1kW/m ?) et 3,90°C (valeur maximale au flux de
chaleur le plus élevé (Qu, = 59,4kW/m ?).

4. Etude paramétrique du coefficient de transfert de chaleur

Les coefficients de transfert de chaleur locaux a; associés aux mesures de température en entrée / sortie des
microcanaux sont calculés comme suit (Equation 1) :

a; = Prot _ Pth+Pres l)
i = =
SechAT Sech(Tpi_Tsat)

Secn est la surface d’échange de chaleur, et correspond a la surface de contact entre le silicium et le CO2. Elle couvre 3
des 4 c6tés des canaux trapézoidaux.

P, est la puissance résiduelle : elle correspond a la somme des apports residuels par conduction le long du silicium,
et par le rayonnement de la paroi de I’enceinte. Du fait du vide dans I’enceinte, les apports convectifs sont négligés. La
mesure de la puissance résiduelle a été effectuée en écoulement monophasique liquide suffisamment sous-refroidi et
est de 0,65W.

T}, est la température de paroi du silicium au dos des microcanaux mesurée par une des deux PT100 en entrée ou en

sortie des microcanaux, T, la température de saturation du CO2 dans les microcanaux, approximée a partir de la
moyenne des températures mesurées par les PT100 en entrée et sortie, & puissance thermique nulle (Equation 2) :

_ Tpl(Pth=0)+Tp2(Pth=0)

Toar = . (2)
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On déduit un coefficient de transfert de chaleur global calculé comme la moyenne des coefficients de transfert de chaleur
locaux (Equation 3) :

— a;t+asy (3)

2

L’incertitude sur la température de saturation est prise égale a 1°, soit U(AT,) = +/— 1,23°. L’incertitude relative sur

> 1o . . U(ATp) . . L R ..

I¢élévation de temperature de paroi —= dépend donc de la puissance appliquée, de méme que celle sur le coefficient
14

de transfert de chaleur. Les incertitudes sur le coefficient de transfert de chaleur de 1I’échantillon a 16 microcanaux sont
rassemblées dans le tableau 2.

Qen(kW/m?) | T2 (%) 0.24g/s | T2 (%) 0.35 | Ha (%) 0.50
g/s g/s

17.1 210 185 158

31.2 95 83 68

15.3 63 55 A7

59.4 15 41 35

Tableau 2. Incertitudes relatives sur le coefficient de transfert de chaleur pour [’échantillon a 16 microcanaux

Sur le banc d’essai, les paramétres étudiés influengant le transfert de chaleur sont les suivants :

- Vitesse massique G [kg/m?s]
- Flux de chaleur Q. [kW/m?]
- Titre en vapeur x,q, (%)

Le titre en vapeur a I’entrée des microcanaux est estimé a 1’aide des données de mesure des capteurs présents sur
I’échantillon (température) et avant 1’échantillon (pression et température), en faisant ’hypotheése que la détente dans
les capillaires est isenthalpique.

Sur la gamme de conditions opératoires €tudiée, I’intervalle de variation de la température de saturation dans les
microcanaux etant de quelques degrés autour d’une température moyenne Ty, = —35°C, ce parametre n’est pas
considéré comme influencant significativement I’efficacité du refroidissement. Pour chaque point de fonctionnement
(xvap, G) on mesure la température de paroi en fonction de la puissance appliquée sur le silicium, par rapport au cas ol
aucune puissance thermique n’est appliquée. La Figure 5 présente 1’évolution du HTC sur I’échantillon a 16 canaux en
fonction du flux de chaleur appliquée pour différentes valeurs de titre en vapeur, et vitesses massiques.
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Figure 5 : Echantillon & 16 canaux - Evolution du HTC en fonction du flux de chaleur pour

différentes valeurs de titre en vapeur et vitesse massique.

41



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

A vitesse massique fixe (G ~ 530 kg/m?s), ’augmentation du titre en vapeur fait légérement diminuer le HTC,
mais 1’écart se réduit & mesure que le flux de chaleur augmente. Dans la littérature, les auteurs ayant travaillé sur
I’ébullition du CO2 en microcanal avec des canaux de diamétres hydrauliques supérieurs a 0,4mm constatent soit une
augmentation du HTC avec le titre en vapeur [3], soit que le HTC est indépendant de ce paramétre [4,5]. L’absence de
visualisations d’écoulement dans ces études ne permet cependant pas d’établir de lien avec les caractéristiques
hydrodynamiques des écoulements.

A titre en vapeur fixe (voisin de 13%) 1’augmentation de la vitesse massique de G = 258 kg/m?s a G = 526
kg/m2s entraine la diminution du HTC de 22.000 W/m2K a 14.000 W/m2K. Cet effet est trés rarement reporté dans la
littérature [6], et n’a jamais été observé avec du CO2. L’analyse des images de 1’écoulement devrait permettre
d’interpréter cette tendance.

La comparaison aux mesures de Petagna et Hellenschmidt [5] sur tube Inox de diamétre 0.5mm, a température de
saturation plus élevee (T, = —25°C) montre que les performances thermiques sont plus élevées sur cet échantillon en
silicium. La réduction du diamétre hydraulique a un effet positif sur le transfert de chaleur, comme constaté
expérimentalement et numériquement dans la littérature [5].

5. Visualisations des écoulements

Afin d'identifier et de capturer les régimes d'écoulement observés, l'utilisation d'un matériel de visualisation et
d'éclairage adapté respectant les contraintes suivantes s'impose :

- Disposer d'un matériel optique permettant de zoomer suffisamment sur I'écoulement.

- Disposer d'une caméra rapide dont la fréquence d'acquisition est suffisamment élevée pour réaliser le suivi d'une
bulle entre I'entrée et la sortie d'un canal, sachant que la vitesse d’écoulement des bulles est de 1m/s a 2m/s

- Disposer d'un éclairage suffisamment puissant : car les temps d'exposition permettant d'avoir des images nettes
sont tres courts : de ’ordre de 20s

Une caméra rapide de modéle PHANTOM VEO-L permettant d'enregistrer 1100 images /s a pleine résolution (4MP) a

été utilisée. Montée sur un chassis en acier, elle a été couplée a une loupe binoculaire OLYMPUS SZX12 de
grossissement entre X7 et x90, sur laquelle un objectif OLYMPUS de grossissement x0.45 a été fixé. Un éclairage KOMI
Cyclop 1 de puissance maximale 120W comportant 3 LEDS focalisées a €té employé pour éclairer par I'extérieur
I’échantillon, a travers un hublot.

Nous avons alors constaté que les régimes d’écoulement n’étaient pas homogénes entre les différents canaux dans
I’échantillon & 8 canaux, et 1’épaisseur importante du Pyrex utilisé pour cet échantillon (3mm contre 1mm sur
I’échantillon a 16 canaux) a donné des images trop sombres. A I’inverse, sur ’échantillon & 16 canaux fonctionnant
majoritairement en régime laminaire (Reynolds compris entre 1300 et 2800), des régimes identiques ont été observeés
dans tous les canaux, et le Pyrex utilisé était suffisamment fin pour que les images soient exploitables. La Figure 6
illustre 3 régimes d’écoulements obtenus pour une vitesse massique de G =~ 530 kg/m?s pour trois valeurs du titre en
vapeur.

Figure 6. Ecoulements observés sur [’échantillon a 16 canaux pour G = 530 kg/m?s.
De gauche a droite, titre en vapeur a l’entrée des canaux : Xyqp = 5,9%, Xpap = 9,4%, Xpap = 13%

42



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

On constate que les trois écoulements présentés sont de type poche-bouchons. L’augmentation du titre de x,,,=5,9%
a Xpap=13% provoque I’allongement des bulles de vapeur, si bien que pour la valeur de titre la plus élevée, I’écoulement
est quasiment slug-annulaire. En écoulement poches-bouchons, deux mécanismes contribuent au transfert de chaleur :

i) La conduction & travers le film liquide : phénoméne d’autant plus efficace que 1’épaisseur de film est faible
i) Les recirculations de liquide entre les bulles de vapeur : le liquide froid au cceur de I’écoulement vient
périodiquement refroidir la paroi chauffée

Les simulations numériques d’écoulements de Taylor réalisees par Magnini et al. et Lee et al. indiquent que le HTC
évolue de maniére cyclique le long de 1’écoulement [7,8]. La position des extremums semble fortement dépendre du
nombre de Reynolds. A faibles nombres de Reynolds (Re < 500), le transfert de chaleur est piloté par 1’épaisseur de film
liquide. A Reynolds plus élevés, les maximas sont décalés vers la zone de slug liquide, et le film liquide ne permet plus
d’améliorer le transfert de chaleur. Dans les écoulements observés, I’augmentation du titre a pour effet d’augmenter la
vitesse de I’écoulement (conservation du débit), ce qui augmente 1’épaisseur de film [10]. Un film liquide plus épais
réduit le gradient de température entre la paroi et I’interface gaz/liquide, et réduit donc I’efficacité du transfert de chaleur.
D’autre part, la frequence des zones de recirculation dans 1’écoulement diminue, ce qui réduit I’efficacité du
refroidissement par les recirculations. La Figure 7 illustre 3 régimes d’écoulements obtenus pour un titre en vapeur de
13% pour trois vitesses massiques.

Figure 7. Ecoulements observes sur la échantillon a 16 canaux pour x,,, = 13%. De gauche a
droite : G = 258 kg/m3s, G = 387 kg/m3s, G = 526 kg/m2s

L’augmentation de la vitesse massique ne modifie pas le régime d’écoulement qui reste de type poches-bouchons a la
limite du slug-annulaire. Dans ce régime, les recirculations de liquide sont moins fréquentes et le film liquide peut étre
considéré comme le mode de transfert de chaleur prédominant. Dans les écoulements observés ici, on peut donc penser
que ’augmentation de la vitesse massique de G = 258 kg/m?s a G=526 kg/m?s est responsable d’'une augmentation de
I’épaisseur de film, expliquant la diminution du coefficient de transfert de chaleur. Plusieurs programmes de traitement
d’images ont été développés avec Matlab pour déterminer les moyennes temporelles des paramétres suivants : longueur
de bulle, longueur de slug liquide vitesse de bulle, taux de croissance de bulle. Chaque série de 1000 images est
enregistrée a une fréquence de 1230 Hz, soit une durée d’écoulement de 0,81s. Un premier programme effectue une
binarisation des images : comme la lumiére se refléte sur I’interface, il est possible, a partir du gradient de niveau de
gris, de détecter les bulles (Figure 8). Au-dela d’une valeur seuil du gradient, une séparation entre le liquide et le gaz est
opérée. A partir des images binarisées, d’autres programmes permettent d’estimer les paramétres restants.

Figure 8 : binarisation d’'une image d’écoulement observé sur la puce a 16 microcanaux.
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6. Perspectives : simulations numériques

Ces données seront utiles a la mise en place de simulations numériques d’écoulements diphasiques. On cherche a
reproduire sur une géométrie de canal 2D avec le logiciel Fluent et I’approche de capture d’interface VOF les
écoulements de type ‘poches-bouchons’ qui sont observés sur 1I’échantillon a 16 canaux. L’emploi d’une géométrie 2D
axisymétrique plutot que 3D empéche de reproduire la géométrie exacte des microcanaux en silicium, mais permet un
gain de temps de calcul important. Les caractéristiques des écoulements en conditions adiabatiques ont été reproduites :
longueurs de bulle et de slug liquide, vitesses de bulles, chute de pression le long du canal, et épaisseur de film liquide.
Une €etude du transfert de chaleur est en cours, avec pour objectif de déterminer 1’évolution spatiale du HTC et du nombre
de Nusselt dans 1’écoulement. Enfin, un terme source d’évaporation sera rajouté pour générer la croissance des bulles.
Le cas test de réference utilisé pour ces simulations est celui de Horgue et al.[10]

Conclusion

Ce travail apporte des éléments inédits sur les régimes d’écoulements observés dans des microcanaux de faible
diamétre hydraulique. Jusqu’a des nombres de Reynolds de 2800, seul le régime poches-bouchons est observé.
L’augmentation du titre en vapeur entraine 1’allongement des bulles de vapeur mais a peu d’effet sur le transfert de
chaleur. A I’inverse, I’augmentation de la vitesse massique ne modifie pas le type de régime observé, mais dégrade
légérement le transfert de chaleur, probablement en raison de 1’augmentation de 1’épaisseur de film liquide. Le
développement d’un modéle numérique 2D capable de reproduire les tendances d’évolution du coefficient de transfert
de chaleur constitue la suite de ce travail expérimental.
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Résumé

L'étude explore I'optimisation des systémes Photo-Voltaique/Thermique (PVT) via une stratégie de
Controle Prédictif Economique (EMPC). Elle développe un modéle dynamique du systéme en
Modelica/DYMOLA et definit le contréleur EMPC dans Matlab/Simulink. Différentes géométries de
canaux sont testées pour intensifier le transfert de chaleur, avec des simulations basées sur des conditions
climatiques réelles. L'utilisation de I'EMPC avec récupération de chaleur entraine des gains significatifs
(jusqu’a 234%), illustrant son potentiel pour optimiser I'efficacité énergétique des PVT.

Nomenclature

PV  Photovoltaique HR  Récupération Chaleur
PVT Photovoltaique Thermique NHR Non Récupération Chaleur
MPC Model Predictive Control | Intensifié

SOO Simple On/Off NI Non-Intensifié

1. Introduction

L'utilisation croissante de sources d'énergie renouvelables est cruciale pour répondre aux
besoins mondiaux actuels en énergie. Les gouvernements sont de plus en plus tenus d'adopter
des sources d'énergie alternatives a faible émission de carbone, notamment I'hydroélectricité,
I'éolien, la biomasse et le solaire [1-3]. Les chercheurs se sont fortement investis dans I'étude
de différentes techniques visant a exploiter efficacement ces energies renouvelables. Bien que
I'énergie solaire soit caractérisée par sa variabilité, elle demeure une source abondante
disponible dans le monde entier [4], considérée comme tres efficace pour la production
d'électricité via des modules photovoltaiques (PV) [5] et pour la production de chaleur a travers
des chauffe-eau solaires [6]. Les modules PV sont désormais intégrés dans divers secteurs tels
que les batiments commerciaux et diverses activités industrielles, attirant I'attention des
chercheurs en raison de la possibilité d'augmenter leur efficacité [7-10]. Cependant, un défi
majeur réside dans la surchauffe des modules PV due a des températures cellulaires excessives,
entrainant une diminution d'efficacité. Cette surchauffe est particulierement préoccupante dans
les pays connaissant des températures élevées et des niveaux de rayonnement solaire importants
en été [11-12]. Diverses études ont été menées pour accroitre I'efficacité des modules PV,
certaines se concentrant sur la réduction du coefficient de température de puissance dans les
cellules PV, tandis que d'autres explorent l'utilisation de matériaux spécifiques. Les résultats
montrent que les anciens modules PV peuvent avoir des coefficients d'environ -0,5%/°C, soit
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presque le double des nouveaux modules PV qui affichent -0,27%/°C [13]. D'autres études
comparent les performances de cellules PV composées de différents matériaux sous diverses
conditions d’ombrage partiel [14]. Une approche significative pour augmenter I'efficacité
électrique des modules PV consiste a les refroidir [15]. Cette méthode, réalisée en extrayant la
chaleur de la face inférieure du module par un fluide, donne lieu a des systéemes hybrides
photovoltaiques/thermiques (PVT). Ces PVT peuvent étre utilisés dans diverses applications,
notamment pour les batiments [16] ou la désalinisation [17], en fonction de leur géométrie et
du fluide utilisé pour refroidir le panneau [18]. L'utilisation de différentes formes géométriques
a la surface inférieure du canal de refroidissement est également explorée pour améliorer le
refroidissement, s'inspirant de techniques utilisées dans les chauffe-eaux solaires.

Le recours a des modeles dynamiques pour étudier ces systemes PVT avec refroidissement
permet de les reguler efficacement. Les chercheurs ont expérimenté diverses méthodes de
contrle, dont le contréle prédictif économique (MPC), pour optimiser les performances des
modules PV et des chauffe-eau solaires [19-21]. Des résultats de différentes études montrent
une augmentation significative de la production d'énergie renouvelable avec I'utilisation de
contrdleurs MPC [22].

L'objectif de cette étude est de développer un contrdéleur MPC pour réguler la tempeérature
des modules PVT en ajustant le débit du fluide de refroidissement, avec pour résultat une
amélioration globale de I'efficacité énergétique du systeme PVT. Deux géomeétries différentes
du coté refroidissement sont considérées, I'une sans intensification et I'autre avec insertion de
générateurs de vortex afin d’améliorer le refroidissement. Les modéles dynamiques obtenus
sont ensuite utilisés pour appliquer une stratégie de contréle MPC visant a optimiser les
performances du systeme PVT. Les simulations, réalisées dans des conditions estivales et
hivernales, prennent en compte deux scénarios d'utilisation de I'énergie du systeme PVT : avec
ou sans récupération de chaleur. Les résultats obtenus sont enfin discutés pour une meilleure
compréhension du comportement du systeme.

2. Geéométrie du systéme

Le systeme Photo-Voltaique/Thermique (PVT) est composé d'un module PV sur la surface
supérieure et d'un conduit monté en dessous pour assurer le refroidissement du systeme. L'air
extérieur est utilisé comme fluide de transfert de chaleur. Dans cette étude, deux conceptions
sont considérées : conduit vide (Figure 2 (a)) et avec générateur de vortex (VG) (Figure 2 (b)).

!
) eﬁ?,’;’l}";-

.1'.1 el

(@) (b)
Figure 2 : (a) PVT avec conduit vide, (b) PVT avec VG

2.1. Modéle dynamique de PVT

Dans cette partie, le systtme PVT est modélisé dynamiquement sous Dymola (langage
Modelica) puis le mécanisme de controle, d’identification et les fonction couts des contréleurs
MPC sont définis. La figure 2 représente le modele dynamique de PVT (inertie thermique)
couplé a un systeme de pompage sous Dymola avec ses variables d’entrée et de sortie.

Les équations bilan de conservation d’énergie et de masse sont définies comme (1) et (2).

Pelect = Psolar - Qlosses - Qstored - Qconv (1)

Mair entrée mairsortie (2)
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Figure 2 : Modele (PVT+Pompe) sous Dymola

Les définitions des principales variables sont regroupées dans le tableau 1.

Myir (Kg/S) Débit d’air dans la conduite du PVT

Tamb (°C) Température ambiante

Teen (°C) Température des cellules du PVT

Psotar (W) Puissance solaire absorbée par le PVT

Petect (W) Puissance électrique produite par le PVT

Qiosses (W) Puissance thermique perdue par le PVT (convection + rayonnement)
Qstored (W) Puissance thermique inertielle du PVT (sensible)

Qconv (W) Puissance thermique échangée entre le PVT et le fluide de transfert

Tableau 1 : Variables principales et définitions

Les modeéles de production électriques sont issus de la librairie de composants modelica
Building [23]. Toutes les équations dynamiques prenant en compte la variabilité des entrant et
I’inertie thermiques des composants permettant de calculer les variables du tableau précédent
peuvent étre retrouvée dans la publication de Karkaba & al. [24]. Concernant le cas ou des
générateurs de vortex sont intégrés dans une conduite, des simulations CFD ont été réalisées en
faisant varier le nombre de Reynolds afin de déterminer les corrélations de transfert thermiques
et de pertes de charges [25]. La géométrie des VG et leur disposition optimale ayant été au
préalable effectué.

2.2. Methodologie de contréle

Le contr6leur MPC visant a contréler et optimiser les performances du systeme PVT, doit
étre construit en utilisant les données simulées a partir du modele dynamique de PVT précédent.
Le MPC doit étre aussi simple que possible tout en capturant toujours le comportement essentiel
du systéeme. Dans ce travail, en utilisant des considérations physiques, un modele bilinéaire
discret en « boite grise » a été choisi adapté aux échangeurs de chaleur (3). Le débit massique
du fluide de refroidissement est pris comme variable de contrdle (voir par exemple [26] ou [27]
dans le contexte des systemes de CVC).

Tcell (k + 1) = Tcell (k) +a. (Tamb (k) - Tcell(k)) + b. mair(k)- (Tamb (k) - Tcell(k)) +c. Psolar (k) (3)

« a » modélise le taux de refroidissement du panneau sans convection forcée, « b » lorsqu’il
y a convection forcée et « ¢ » le chauffage induit par l'irradiance solaire. Le modele discrétisé
de la température du module Tcen est modifié selon les parametres constants identifiés (a,b,c) et
les conditions de fonctionnement a savoir la température ambiante Tamb, le débit d’air
(refroidissement) ., et la puissance solaire absorbée Psolar. L'Objectif principal du contréleur
MPC est d'augmenter le gain d'énergie dans le systtme PVT en augmentant la puissance
électrique en diminuant la température des cellules. Ce mécanisme est activé en pompant de
I'air supplémentaire sur la surface inférieure du module PV, ce qui augmente la puissance de
pompage. La fonction de colt a cette fin est définie dans I'équation (4). Pour le cas de
récupération de chaleur, une autre fonction de codt est définie en ajoutant un terme
supplémentaire a I'équation precédente pour former I'équation (5).

ZII:tI:l Psolar (k) B Tcell (k) +a. mair (k) (4)
Zgzl Psolar (k) ﬁ Tcell (k) + a. mair (k) - mair (k) Cpair- (Tamb (k) - Tout (k)) (5)
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Tout (k) = Tamp (k) — (Tamb (k) — Tcell(k))- (1 - 3_19) avec v = Afnair(k)l (6)

Ces fonctions colt a minimiser ont globalement pour but d’augmenter la production
électrique du panneau tout en reduisant la consommation de la pompe et en tenant compte de
la récupération de chaleur le cas échant. Le processus d'identification du systéeme PVT vise a
déterminer les parameétres du modele de contréle et les fonctions de colt a partir de données
synthétiques issues des simulations DYMOLA. Des simulations numériques sont effectuées en
faisant varier les parametres d'entrée, tels que I'irradiance solaire, la température ambiante et le
débit d'air. Ensuite, un probléeme d'optimisation est résolu dans Matlab pour estimer les
parameétres du modele, en minimisant I'erreur entre les données synthétiques et la prédiction du
modele de contrdle. Les équations et fonction d’identification peuvent étre retrouvées dans
I’article de Karkaba & al. [24].

3. Parametres et scénarios de simulation
3.1. Parametres

Les parametres utilisés dans les simulations sont rassemblés dans le tableau 2. On y retrouve
les caractéristiques du panneau solaire PV choisi (LONGI (Hi-MO5) [28] ainsi que les
parametres de réglage du contréleur MPC.

Parametre Valeur Unité
Panneau Dimension LXWxH 2073x1133x35 mm
PV Orientation des cellules 132(6x22) -
Masse 30,6 (kg)
Tension a vide 45,55 \%
Courant de court-circuit 13,90 A
Coefficient de température (tension / courant) -0,284 /0.05 %/°C
Controleur Temps d’échantillonnage 30 S
MPC Prediction Horizon 25 -
Control Horizon 25 -
gy Valeur max 0,2 kg.s?t
Mg, Variation min / max -0,001/0.01 kg.s?

Tableau 2 : Paramétres de simulation
3.2. Scénarios

Les systemes PVT peuvent avoir plusieurs secteurs d’applications telles que les batiments
commerciaux, maisons individuelles, industries, voire méme les centrales solaires. Deux
scénarios principaux sont appliqués pour consommer I'énergie produite par le systeme PVT.
Dans le premier, I'énergie thermique extraite du module n'est pas utilisée (No Heat Recovery
« NHR »). Dans le second, I'énergie thermique est utilisée selon des conditions définies dans
les fonctions de colt de ce scénario, a savoir: une fois que la température de sortie est
supérieure a la température ambiante (Tout > Tamb), le systéme utilise la chaleur extraite du
module (Heat Recovery « HR »). Dans les deux cas, les systemes PVT Intensifiés (1) et Non-
Intensifies (NI) sont étudiés. Au final, 4 scénarios d’utilisation sont investigués : NI-NHR, I-
NHR, NI-HR, I-HR. En plus des scénarios d’utilisation, les simulations sont réalisées avec trois
differents types de controles :

o Pas de refroidissement (cas de référence)
o Simple On/Off (SOO)
o Modeéle Prédictif de Contrdle (MPC)

Comme il est prévu par la suite de réaliser des expériences dans le laboratoire d’IMT Nord
Europe, les simulations ont été réalisées pour des données d’ensoleillement et de températures
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correspondant a cet emplacement géographique (lat. 3.0807° et long. 50.3708°) pour un jour
« été » et un jour « hiver » (Figure 3). Les données sont extraites du site web « power data
access viewer » [29].
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Figure 3 : Journée été/hiver Nord France : (a) Irradiance (b) Température ambiante [29]

4. Résultat et discussion

Les simulations sont effectuées pour tous les scénarios précédemment explicités avec les 3
types de contrdle. Afin de mesurer les performances des systemes le gain énergétique est
déterminé (Equation 7). Il est composé de I’énergie électrique générée par le panneau PV (Pelect,
consommeée par la pompe Ppump et 1’énergie thermique récupérée (dans certains cas) Qtherm.

EnergyGain(t) = fot (Pelect (8) = Pyump(s) + cherm(s)) ds (7
4.1. Reésultat pour un jour « été »

Le Tableau 3 montre le gain énergétique (Wh) du systeme PVT pendant une journée d'été
pour les scénarios simulés. Sans refroidissement, la valeur de référence obtenue est 3105 [Wh].
Pour le premier cas, (NI-NHR), I'utilisation du contrdleur SOO a un effet négatif et diminue le
gain énergétique de 1,6 %, di a son manque de flexibilité et au débit constant de pompage.
Lorsque le contréleur MPC est utilisé, le méme gain énergétique est obtenu car le contréleur
détermine qu'il est inutile de refroidir le module PV dans ces conditions (voir débit nul Figure
4 (b)). On le constate sur la figure 4 (a), I’évolution de la température des cellules est
coordonnée avec I’irradiance.

Scénario de No Int.-No Heat Reco. Int.-No Heat Reco. No Int.-Heat Reco. Int.-Heat Reco.
contrble NI-NHR I-NHR NI-HR I-HR
Zéro 3105
SO0 3053 2993 6044 7807
MPC 3105 3112 8532 10382

Tableau 3 : Energy Gain (Wh) pour un jour « été »

Dans le cas de l'intensification sans récupération de chaleur (I-NHR), le gain est diminué
avec un contréleur SOO pour les mémes raisons que le cas précédent (NI-NHR). Lors de
I'utilisation du contr6leur MPC, le gain augmente de 0,22 % pour atteindre une valeur de 3112
[Wh]. Pour les deux scénarios de récupération de chaleur sans intensification (NI-HR) et avec
intensification (I-HR), le gain énergétique est augmenté de 94,65 % et 151,43 % respectivement
par l'utilisation du contréleur SOO et augmenté de 174,78 % et 234,36 % par l'utilisation du
contréleur MPC. Les contrdleurs MPC sont plus efficaces que les contréleurs SOO. En ce qui
concerne I’intensification des échanges, lors de l'utilisation de générateurs de vortex (1) le gain
énergétique augmente de 21 % par rapport a celui du canal vide (NI). Cette amélioration permet
de mieux refroidir le module PV et de réduire la température des cellules, générant ainsi plus
de puissance électrique. Dans le cas de (I-HR), la température des cellules diminue davantage
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par rapport au cas de (NI-HR). En effet, les débits massiques, pour les deux scénarios NI-HR
et I-HR (courbes noire et verte confondues figure 4 (b)), sont similaires, mais la température
des cellules est nettement inférieure lorsque le systeme posséde des VG.
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Figure 4 : Journée été avec controleur MPC : (a) Tempeérature de cellule (b) Débit d’air
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4.2. Résultat pour un jour « hiver »

Une étude similaire a celle menée pour un jour « été » a été réalisée pour un jour « hiver ».
Les simulations, avec dans des scénarios sans récupération de chaleur, ont montré un contréleur
SOO pénalisant le gain énergétique et un contréleur MPC limitant la circulation d’air a zéro
(graphique de la température de cellules et debit disponible dans la publication [24]) (Tableau
4). Comme précédemment, 1’utilisation d’un controleur MCP et de générateur de vortex permet
d’obtenir le meilleur gain énergétique dans le cas de récupération de chaleur.

Scénario de No Int.-No Heat Reco. Int.-No Heat Reco. No Int.-Heat Reco. Int.-Heat Reco.
contrble NI-NHR I-NHR NI-HR I-HR
Zéro 887
SO0 847 830 1545 1949
MPC 887 887 1822 2194

Tableau 4 : Energy Gain (Wh) pour un jour « hiver »

4.3. Etude pour une variation d’irradiance

Il a été démontré précédemment qu'il n'est pas intéressant de refroidir le panneau simplement
pour augmenter l'efficacité électrique pour des valeurs moyennes d’irradiance. Ainsi, pour
mieux distinguer a quelles valeurs d'irradiation il est intéressant de refroidir le systeme PVT, la
différence entre la production du PV et la consommation de la pompe est tracée en fonction de
I'irradiance et présentée dans la figure 5 (a). Le debit d’air est tracé dans la figure 5 (b). Pour la
géomeétrie du canal vide, le refroidissement est efficace uniquement lorsque I'irradiance dépasse
1000 W.m™2 (c'est le maximum d'irradiance a la surface de la terre sans concentration solaire).
Alors que pour le cas géométrique avec géneérateurs de vortex, le refroidissement est considéré
commseooefficace a partir d'une valeur de 750 W.m™2, .

® e —— (b)
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Figure 5 : (a) Production électrique nette ; (b) débit d’air en fonction de l’irradiance
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5. Conclusion

Dans cet article, une étude sur le contrdle photovoltaique/thermique a l'aide d'un Contréleur
Prédictif Modélisé a été menee. Les résultats suivants peuvent étre mis en évidence :

o Pour une irradiance moyenne, sans scénario de récupération de chaleur, l'utilisation de
générateurs de vortex et du contréleur MPC n'augmente pas le gain d'énergie du systeme
PVT (moins de 1% d'augmentation pour les deux cas).

o Pour une irradiance moyenne en été (France septentrionale) avec scénario de
récupération de chaleur, l'utilisation de générateurs de vortex avec le contréleur MPC
augmente le gain d'énergie a 234 % par rapport a une augmentation de 151 % lors de
I'utilisation de générateurs de vortex avec un contréleur simple on/off (SO0).

o L'utilisation de générateurs de vortex comme technique d'intensification dans le systeme
PVT augmente le gain d'énergie d'environ 21 % par rapport a la configuration de conduit
vide pour une irradiance moyenne et élevée.

o L’utilisation de VGs sans valorisation de la chaleur permet une amélioration du
rendement globale des panneaux PVT pour de plus faibles irradiances (>750 W.mavec
VGs contre >1000 W.m sans VGs).

Dans cette étude, seul le débit de fluide transfert était controlé. D’autres études a venir dans
lesquelles I’orientation des générateurs de vortex sera elle aussi pilotée permettra d’augmenter
le rendement de I’installation et de la rendre compétitive pour des niveaux d’irradiation encore
plus faibles.
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Résumé - La consommation d’énergie due a la production d’eau chaude sanitaire ECS en France
est évaluée a 75 TWh. Actuellement, les cumuls électriques et les chauffe-eau thermodynamiques

représentent 51 % des systémes de production d’ECS en fonctionnement avec une consommation d’en-
viron 20 TWh. Selon un scénario de RTE, I’électrification des usages et le remplacement des cumulus
électriques par des chauffe-eau thermodynamiques conduiraient a réduire a environ 16,5 TWh, soit une
économie d’énergie de I’ordre de 3 TWh et au mieux 0,81 Mt d’émissions de CO, évitées. D’autre
part, les chauffe-eau solaires contribuent actuellement a &conomiser environ 2,4 TWh. Nous comparons
pour I’ECS dans I’habitat a I’échelle de la France un scénario d’électrification des usages thermiques

a un scénario de développement du solaire thermique sur le plan énergétique et environnemental.

L’ impact de ces systémes est donc évalué sur la base des économies d’énergie réellement réalisées
et des émissions de CO, évitées. On montre ainsi que si I’on se fixe comme objectif d’atteindre la
moyenne européenne en termes de surface de capteurs solaires installés par habitant (0,105 m* par
habitant), soit un nombre d’installations de 1,7 million, les économies d’énergie s’éléveraient a 2,8
TWh. Cette économie d’énergie correspond a celle prévue par RTE avec I’installation de 9,5 millions
de chauffe-eau thermodynamiques d’ici 2035. En installant autant de chauffe-eau solaires, les surfaces
de capteurs atteindraient 0.57 m? par habitant, soit ce que 1’on fait en moyenne dans les DROM ou
encore dans un pays comme 1’Autriche. Prés de 16 TWh d’énergie seraient économisées et 5 millions
de tonnes de CO,, seraient évitées.

Nomenclature

COP  coefficient de performance, — TCS taux de couverture solaire, %

1. Introduction

La production d’eau chaude sanitaire (ECS) est un poste particulierement consommateur
d’énergie dans le secteur du batiment. Selon ’ADEME [1], la part dans 1’habitat de consom-
mation énergétique pour I’ECS est souvent comprise entre de 10 et 25 %. En France, cette
consommation d’énergie est évaluée a 75 TWh. Actuellement, les cumuls électriques et les
chauffe-eau thermodynamiques (CET) représentent 51 % des systéemes de production d’ECS
en fonctionnement avec une consommation d’environ 20 TWh. Les systémes non électriques
constituent I’autre grande part avec 32 % pour le gaz naturel et 11 % pour le fioul domestique.
Quant aux chauffe-eau solaires (CES), ils contribuent a économiser environ 2,4 TWh. Au ni-
veau européen, le Net zero industry Act, énoncé en mars 2023, a posé les ambitions en matiére,
entre autres, solaire pour mener a bien la décarbonation en Europe. Il comporte des mesures
pour renforcer I’écosysteme européen de fabrication de produits technologiques bas carbone
avec, comme objectif en 2050, zéro émission nette.
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En France, le développement de chauffe-eau thermodynamiques est privilégié comme le
propose RTE a travers son scénario basé sur 1’électrification des usages a horizon 2035 [2]. Le
remplacement des cumulus électriques par des chauffe-eau thermodynamiques conduiraient a
réduire la consommation d’énergie a environ 16,5 TWh, ¢’est-a-dire une économie d’énergie
de 3,5 TWh. Au niveau européen, le choix se porte préférentiellement sur le solaire thermique.
On constate d’ailleurs la reprise du marché du solaire thermique, qui, amorcée en 2021, s’est
confirmée en 2022. Selon EurObserv’ER [3], la surface de capteurs installée annuellement a
augmenté, en 2022, de 11,9 %, soit 2,372 millions de m?. Cette croissance est essentiellement
assurée par quatre pays (Allemagne, Gréce, Italie, Pologne).

Or, dans une étude précédente [4], il a déja été montré 1’intérét du CES par rapport au CET
concernant les quantités de matiéres a mobiliser par rapport a I’énergie fournie tout au long de
la durée de vie. De méme, le rapport de la quantité d’énergie a investir et de 1’énergie fournie
est plus favorable pour le CES que pour le CET.

Il s’agit désormais de déterminer lequel de ces deux systémes, CET et CES, peut contribuer a
décarboner au mieux les usages dans le secteur du batiment. Nous comparons ainsi pour ’ECS
dans I’habitat a I’échelle de la France un scénario d’électrification des usages thermiques a un
scénario de développement du solaire thermique en termes énergétique et environnemental. Les
gains apportés par ces systemes sont évalués sur la base des économies d’énergie réalisées et
des émissions de CO; évitées.

2. Matériels et méthodes

Nous reprenons la comparaison établie précédemment [4] en se focalisant sur un chauffe-eau
thermodynamique (Chappee TD 200 split WH)(CET) et un chauffe-eau solaire (CES) qui per-
mettent chacun d’assurer la fourniture de 140 L par jour a 50°C. Ces deux systemes répondent
aux besoins spécifiés. Pour le CES, I’énergie auxiliaire est I’électricité, nécessaire pour 1’appoint
et le circulateur. Néanmoins, pour le CES, nous considérons un systéme standard composé de
capteurs solaires de 4 m? au total placés plein sud sur un toit de pente moyenne (15°) et d’un
ballon de 200 L. Autrement dit, il ne s’agit pas d’un systeme adapté et optimisé a chaque lieu et
aux besoins des logements, mais plutét d’un systéme générique qui, en moyenne, conviendrait
a une famille de 3 ou 4 personnes en France métropolitaine.

A partir de simulations effectuées & ’aide du logiciel Simsol, nous identifions pour les
différentes régions de France et plus particulierement pour les grandes villes associées, la res-
source solaire (voir figure 1) afin d’établir les consommations d’énergie, les apports solaires et
les taux de couverture solaire (TCS) correspondants.

Dans I’UE, on constate des surfaces installées en moyenne de 0,105 m* par habitant (voir
figure 2) [3]. En France métropolitaine, les surfaces correspondent & 0,036 m? par habitant.
Dans les DROM, la situation est plutot favorable au CES avec une surface moyenne de 0,53 m?
par habitant. Par la suite, nous nous focaliserons donc juste sur la France Métropolitaine.

Enfin, mentionnons un autre indicateur : le contenu CO,. Alors que le contenu CO; de
I’électricité du réseau est d’environ 86 g/kWh, I’ADEME préconise des contenus CO; de 1’énergie
thermique produite a partir de 1’électricité de 147 g/kWh, du gaz naturel de 227 g/kWh et du
fioul domestique de 324 g/kWh. Nous prendrons ces valeurs comme références pour estimer
les gains en termes de réduction des émissions de CO; liées aux économies d’énergie. A noter
qu’en moyenne, un chauffe-eau solaire permet d’éviter jusqu’a 800 kg de CO; par an.
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Figure 1 : Ensoleillement annuel pour les capteurs solaires.
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Figure 2 :Surfaces de capteurs solaires thermiques installées par habitant en UE.
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3. Résultats et discussion

Actuellement, environ 30 millions de systemes de production d’ECS ont été recensés. RTE
propose un scénario d’électrification des usages thermiques qui repose sur 1’adoption de solu-
tions électriques de chauffage plus efficaces. Le CET est donc privilégié [2]. Avec une consom-
mation d’électricité pour I’ECS évaluée a 19,3 TWh en 2035, ce scénario conduit a installer 9,5
millions de CET et a réaliser des économies d’énergie comprises entre 2,5 et 3,9 TWh d’ici 2035
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pour des COP allant de 3 & 3,9. Or il a été constaté, d’aprés une étude de ’ADEME-COSTIC
[1], que les COP réels se trouvent dans une gamme allant de 1,4 a 3 avec une moyenne a 2,2.
Ainsi, avec 9,5 millions de CET, une économie de 2,5 TWh semblerait plus réaliste.

SiI’on considere le CES, on constate environ 586 000 installations solaires thermiques, cor-
respondant & une surface de capteurs de 2,345 millions de m? [5]. A partir des simulations
Simsol effectuées sur les grandes villes représentatives des régions de la France métropolitaine,
on obtient les apports solaires et le taux de couverture solaire pour une installation standard.
En extrapolant a toute la région et connaissant la surface installée par habitant [5], la quan-
tite” d’énergie économisée grace au solaire et a I’échelle de chaque région peut étre estimée
(économies d’énergie cumulées) (voir tableau 1).

Région Besoins  Ressources Apports TCS Surfaces Economies
par foyer solaires  solaires milliers cumulées

(kWh)  (kWh/m%»)  (kWh) (%)  dem? (TWh)

Auvergne-R. A. (Lyon) 2284 1329 1606 70,3 456 0,183
Bourg. F.-C. (Besancon) 2352 1285 1669 71,0 129 0.054
Bretagne (Rennes) 2287 1270 1619 70,8 79 0.032
Centre-V-d-L (Orléans) 2330 1345 1689 72,5 65 0,027
Corse (Ajaccio) 2086 1745 1815 87,0 38 0,017
Grand-Est (Strasbourg) 2395 1159 1568 65,5 280 0,110
Hauts-de-F. (Lille) 2372 1127 1526 64,3 97 0,037
Ile-de-France (Paris) 2313 1192 1570 67,9 88 0,034
Normandie (Rouen) 2346 1185 1587 67,6 30 0,012
N.-Aquitaine (Bordeaux) 2222 1470 1695 76 292 0,124
Occitanie (Toulouse) 2205 1470 1695 76,9 398 0,169
Pays de la Loire (Nantes) 2278 1355 1707 74,9 120 0.051
Provence-A-C. d’A. 2125 1669 1808 85,1 278 0.125

Tableau 1 : Economies d'énergie réalisées par région grace aux CES en prenant comme référence les
besoins par foyer, la ressource solaire de la grande ville correspondante et les surfaces actuellement
installées.

Au total, en France métropolitaine, les quantités d’énergie fournies par ces installations so-
laires s’élevent a 1,335 TWh. Elles se traduisent par des économies réellement obtenues de
0,974 TWh, soit un TCS moyen de 73 %. Ainsi, en France métropolitaine, on a 0,036 m* par
habitant alors que la moyenne de I’UE 28 est de 0,105 m?/hab.

Afin d’estimer le gain apporté par le déploiement de nouvelles installations solaires, nous
prenons comme autre référence les surfaces par habitant c%m ont été installées dans d’autres pays
européens : Allemagne 0,233 m?/hab, Danemark 0,323 m*/hab, Gréce 0,454 m?/hab et Autriche
0,57 m2/hab [3]. A chacune de ces valeurs correspond une surface totale et donc un nombre
d’installations standards qui est indiqué dans les figures 3 et 4. Ces figures présentent d’une part
les économies d’énergie réalisées et d’autre part les quantités de CO, évitées par les chauffe-eau
solaires a I’échelle de la France métropolitaine. Sont aussi mentionnées les économies d’énergie
et les quantités de CO; évitées par I’installation de 9,5 millions de CET comme le prévoit le
scénario de RTE selon si ’on remplace des cumulus électriques, des chauffe-eau gaz ou des
chaudiéres au fioul.

On constate que les économies réellement réalisées par les chauffe-eau solaires s’élévent
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Figure 3 : Economies d’énergie réalisées par le CES pour différentes surfaces installées par habitant
(orange) correspondant chacunes @ un nombre d’installations et comparées aux économies réalisées
par 9,5 millions de CET (bleu)
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Figure 4 :Quantités de CO, évitées par [’installation de CES selon le remplacement de solutions
électriques (147 g/kWh, bleu), au gaz (227 g/kWh, orange) et fioul (324 g/kWh, gris). Ces quantités
sont comparées a celles évitées par !’installation de 9,5 millions de CET.

a 2,823 TWh pour une surface par habitant de 0,105 m?, soit la moyenne européenne. Par
exemple, ces économies montent a 8,7 TWh pour la méme surface par habitant que celle ins-
tallée au Danemark. Alors que I’installation de 9,5 millions de CET permet juste d’atteindre
ce qui peut étre obtenu par I’installation de 1,7 million de CES. Ainsi, le gain réalisé par les
chauffe-eau solaires s’avere nettement plus important que les chauffe-eau thermodynamiques
en termes d’économie d’énergie. On retrouve le méme type de résultats sur les émissions de
CO, évitées : le CES est beaucoup plus pertinent en contribuant nettement plus que le CET a la
décarbonation du secteur du batiment. Avec un nombre d’installations identique de 9,5 millions,
les émissions de CO; évitées seraient au mieux de 0,81 Mt pour le CET alors que pour le CES
elles seraient comprises entre 2,25 et 5 Mt, soit 3 a” 6 fois plus importantes.

57



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

4. Conclusion

Ce travail prolonge une étude précédente [4] qui a montré 1’intérét des chauffe-eau solaires
CES par rapport aux autres systemes de production d’eau chaude sanitaire et en particulier
au chauffe-eau thermodynamique CET. Apres les aspects liés aux quantités d’énergie et de
matériaux a investir par rapport a 1’énergie fournie sur toute la durée de vie, nous avons abordé
ici les économies d’énergie réalisées ainsi que les émissions de CO; évitées en comparant les
deux systéemes CES et CET. En se fixant comme objectif une surface installée par habitant com-
parable a la moyenne européenne, le nombre d’installations solaires thermiques atteindrait 1,7
million et le chauffe-eau solaire deviendrait aussi pertinent que d’équiper 9,5 millions de loge-
ment de chauffe-eau thermodynamiques. Les gains en termes d’énergie économisée et de quan-
tité de CO; évitée sont, en effet, beaucoup plus intéressants. Remplacer 10 millions de chauffe-
eau soit pres d’un tiers de 1’existant, par des chauffe-eau solaires conduirait a &conomiser plus
de 16 TWh d’énergie et d’éviter prés 5 millions de tonnes de CO,. En conclusion, le chauffe-eau
solaire se révéle un systeme nettement plus pertinent en termes de soutenabilité que le chauffe-
eau thermodynamique. L’électrification des usages thermiques n’est pas forcément une solution
toujours efficace pour décarboner I’énergie dans le secteur, en particulier, du batiment. De fagon
générale, les énergies renouvelables thermiques peuvent apporter souvent des réponses bien plus
pertinentes quant aux réelles économies d’énergie et aux émissions de CO; évitées.
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Résumé - Cet article présente I'analyse des matériaux & changement de phase (MCP) pour le stockage
d'énergie thermique, en se concentrant sur la calorimétrie différentielle a balayage (DSC). Les résultats
révelent des différences significatives entre les mesures de température et d'enthalpie obtenues par
DSC a flux de chaleur et & compensation de puissance. Malgré les difficultés liées a la reproductibilité
des résultats entre les instruments, I'étude souligne I'importance de mesures précises pour caractériser
efficacement les MCP.

Nomenclature

PCM Matériaux a changement de phase AH;  Enthalpie de fusion, J.g*
T Temperature de fusion, °C AH, Enthalpie de cristallisation, J.g™
T.  Temperature de cristallisation, °C Cr  Chaleur spécifique, J.g*.°C™*

1. Introduction

Les matériaux a changement de phase (MCP) sont largement considérés comme des
substances idéales pour le stockage thermique. Le stockage de I'énergie thermique se traduit
par d'importantes économies d'énergie dans les secteurs du batiment et de I'industrie. En outre,
il permet de réduire la consommation d'énergie thermique a I'échelle nationale et continentale,
tout en contribuant a atténuer les émissions de CO, associées a ces secteurs respectifs [1].

En raison de la capacité des matériaux a changement de phase a stocker et restituer de
I’énergie thermique, il est essentiel de déterminer avec précision l’enthalpie ainsi que la
température de changement de phase [2]. La performance thermique d'un batiment contenant
des matériaux a changement de phase (MCP) est fortement affectée par un facteur majeur : la
température a laquelle le MCP passe de I'état solide a I'état liquide. 1l est impératif que cette
température de fusion soit correctement choisie, dans la plage souhaitée, pour garantir une
efficacité thermique optimale [3]. Un nombre important d’études d’analyse thermique ont été
menées récemment, mettant notamment en ceuvre des techniques telles que 1’analyse
thermique différentielle (ATD) et la calorimétrie différentielle a balayage (DSC), mais les
résultats ne sont pas reproductibles [4].

L'analyse thermique permet de mesurer les changements d'une propriété physique d'un
échantillon en réponse & une variation controlée de la température au cours du temps, dans
une atmosphere inerte contrdélée. Elle englobe différents domaines tels que la calorimétrie, la
thermogravimeétrie et la dilatométrie... [5]. Cet article est essentiellement axe sur I'analyse par
calorimétrie différentielle a balayage (DSC), la technique la plus répandue dans le domaine de
I'analyse thermique. Il existe deux types de DSC : la DSC a flux de chaleur et la DSC a
compensation de puissance.
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1.1. DSC a flux de chaleur

La DSC a flux de chaleur, qui fonctionne avec un seul four comme en ATD, comprend un
bloc thermostaté (four ou enceinte) permettant des variations programmeées de la température
(croissante, décroissante ou constante), ainsi que des cellules échantillon et de référence. Le
four est balayé par un gaz neutre.

Echantillon Référence

- -

Figure 1 : DSC a flux de chaleur [5].
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Dans ce type de dispositif, I'échantillon et la référence sont placés dans des creusets
positionnés sur une plaque qui génére un flux de chaleur contr6lé. La mesure de la
température s'effectue directement sous les creusets par le biais de thermocouples [5,6].

1.2. DSC acompensation de puissance

Deux micros fours sont installés dans un bloc maintenu a température constante. Ce bloc
est refroidi par de I'eau, du réfrigérant ou méme de 1’azote liquide. Chaque four est équipé
d'une résistance en platine pour la mesure de la température et d'un élément chauffant
également constitué d'une résistance en platine. La référence et I'échantillon sont chauffés
séparément. Un programmateur envoie une tension a l'amplificateur de température moyenne,
assurant un chauffage uniforme des calorimétres de I'échantillon et de la référence. Cela
garantit une augmentation linéaire de la température moyenne (la température moyenne de
I'échantillon et de la référence) [6,7].

Platinum sensors

AAMAAN l——Arasa—4—
Sample heateh ﬂeference heater

Figure 2 : DSC acompensation de puissance [7].

Lorsque des événements exo ou endo-thermiques tels que la fusion, la cristallisation, les
changements de phase ou la réticulation se produisent, une puissance supplémentaire (ou
moindre) est appliquée pour compenser le désequilibre entre les températures de I'échantillon
et de la référence. De cette maniére, la puissance, et donc le flux de chaleur, sont mesurés
[6,7]. Les micros fours d’une DSC a compensation de puissance ont une faible inertie ce qui
permet de travailler a des vitesses de chauffe ou de refroidissement importante.
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2. Matériaux et méthodes

Dans cette étude, la paraffine RT28HC commercialisée par Rubitherm ayant une
température de changement de phase d'environ 28°C a été caractérisée. Les masses des
échantillons de paraffine étudiés & 10°C.min™ et & 0,5°C.min™* étaient de 13.11 mg et 11.34
mg respectivement. Ces échantillons ont été placés dans les coupelles a liquide serties de
5 mm de large et 2mm de profondeur.

-

Figure 3 : Echantillon de paraffine RT28HC.
2.1. Calorimétrie différentielle a balayage

Afin de mesurer les enthalpies et les températures de changement de phase de la RT28HC,
une DSC a flux de chaleur (DSC 6000) de PerkinElmer et une DSC a compensation de
puissance Diamond de PerkinElmer ont été utilisées a une vitesse de chauffe de 10°C/min et
0.5°C/min.

Chaque instrument a son propre protocole d'étalonnage. Pour la DSC a flux de chaleur,
I'étalonnage se fait en analysant deux étalons, I'indium et I'étain. Les températures de fusion et
les enthalpies de fusion théoriques et mesurées sont ensuite introduites dans le logiciel Pyris
Data. Il est également nécessaire de préciser la vitesse de chauffage et la masse de chaque
étalon. Cette procédure est effectuee apres avoir supprimé tous les étalonnages précédents.

Le processus d'étalonnage de la DSC a compensation de puissance de Perkin Elmer est
plus complexe. Tout d'abord, un étalonnage de la ligne de base doit étre effectué dans la plage
de température prévue pour l'analyse de I'échantillon. Cela implique d'ajuster les parameétres
Slope, Fine Balance et Coarse Balance pour aligner la ligne de base de Il'instrument afin
d'obtenir une ligne droite et de réduire les petites différences dans la ligne de base.

Apreés I'étalonnage de la ligne de base, les échantillons d'indium et d'étain sont soumis & un
cycle de chauffage/refroidissement. Les températures et enthalpies de fusion théoriques et
mesurées sont saisies dans le logiciel Pyris Data, ainsi que la masse de chaque étalon et la
vitesse de chauffage. Le four est ensuite étalonné dans une plage de température donnée :
celle-ci correspond a la plage dans laquelle I'echantillon de paraffine est étudié.

Tableau 1 : Caractéristiques de la DSC6000 et DSC Diamond de PerkinElmer [8].

Calorimeétre Température Vitesse
Exactitude  Précision °C Exactitude °C.min™
DSC 6000 +2% +0.1% -100 > 450 +0.1°C 0.1 > 100

DSC Diamond <+1% <#01% -170->730 =0.1°C 0.01-> 500
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Dans cette étude, les mémes coupelles étalons ont été analysées dans chaque instrument,
ainsi que I'echantillon de paraffine. Une fois I'échantillon passé dans la DSC a flux de chaleur,
il a été analysé a nouveau dans la DSC a compensation de puissance. L'objectif de cette
procédure est de minimiser les erreurs potentielles liées a la coupelle et a la masse de
I'échantillon, car les coupelles ont souvent des masses différences ce qui peut influencer les
résultats. L’échantillon a été soumis a deux cycles de chauffe et de refroidissement dans
chaque DSC, le deuxieme cycle a été analyse dans cette étude.

3. Résultats et discussions

3.1. Enthalpies et températures de changement de phase

Les figures 4 et 5 présentent les thermogrammes de fusion et de cristallisation de la
paraffine RT28HC & une vitesse de chauffage de 10°C.min™. Les courbes bleues
correspondent aux données obtenues par DSC a compensation de puissance, tandis que les
courbes rouges en pointillés correspondent aux données obtenues par DSC a flux de chaleur.
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Figure 4 : Thermogrammes de fusion de la RT28HC & 10°C.min™(courbe en continu : DSC &
compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC a flux de chaleur)

Les thermogrammes de fusion de la RT28HC des deux DSC présentent un seul pic
endothermique attribué au changement de phase Solide-Liquide & une température de fusion
de 27,1 et 28,3°C (Tableau 2) pour la DSC 6000 et la DSC a compensation de puissance
respectivement. Les chaleurs latentes de fusion sont de 252,2 J.g™* et 232,7 J.g™ pour la DSC
6000 et la DSC a compensation de puissance respectivement.

Une variation d'environ 1°C est observée dans la température de fusion. En outre,
I'enthalpie de fusion mesurée par DSC avec compensation de puissance est inférieure a celle
obtenue par DSC a flux de chaleur. En outre, un décalage du pic de fusion est observé avec la
DSC a flux de chaleur vers des températures plus élevées peut étre attribué a un chauffage
non uniforme dans I'échantillon du four de la DSC 6000 puisqu'il contient a la fois
I'échantillon et la référence, contrairement a la DSC a compensation de puissance.

Les thermogrammes de cristallisation de la RT28HC des deux DSC montrent un seul pic,
cependant, on observe une superposition de deux pics, ce phénomene est également observé
lors de la fusion, mais uniqguement avec la DSC a compensation de puissance, car elle permet
d'observer les phénomenes rapides, contrairement a la DSC 6000. Le premier pic correspond
a une transition de phase Liquide-Rotator, se produisant a une température de 23,2°C pour la
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DSC a flux de chaleur et de 26,3°C pour la DSC a compensation de puissance. Il est
important de noter que cette transition est considérée comme transitoire, car elle n'est pas
thermodynamiquement stable. La paraffine ne cristallise pas directement a partir de la phase
liquide ; en général, elle passe d'abord par un état liquide surfondu avant que cette phase
rotatoire ne se forme. Une fois cette phase transitoire établie, sa formation est rapidement
observée, souvent en quelques secondes ou minutes [9].

Heat FlowEndo Up {myV) — ——
\ , \ ]
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Figure 5 : Thermogrammes de cristallisation de la RT28HC a 10°C.min™ (courbe en continu :
DSC a compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC a flux de chaleur).

Il'y a également un décalage d'environ 3°C dans la température de cristallisation. Cela peut
étre attribué, comme mentionné précédemment, a la taille du four de la DSC 6000, qui est
plus grand et contient a la fois I'échantillon et la référence. Par conséquent, il faut plus de
temps pour refroidir I'ensemble du four, contrairement au four de la DSC a compensation de
puissance, qui est plus petit et ne contient que I'échantillon.

Les enthalpies et les températures de fusion et de cristallisation pour les deux DSC sont
présentées dans le tableau 2. On observe un écart de valeurs entre les mesures effectuées avec
la DSC a flux de chaleur et celles effectuées avec la DSC a compensation de puissance. Cette
différence peut étre due, en premier lieu, au principe de mesure complétement différent des
deux appareils. En outre, I'étalonnage en température n'est effectué qu’a partir de la mesure de
la température de fusion de I’indium et de 1’étain lors d’une chauffe, et le processus de
correction pendant le refroidissement n'est pas explicite.

Tableau 2 : Températures et enthalpies de changement de phase de la paraffine RT28HC & 10°C.min™.

10°C.min*  T; AH; Te AH,
°C Jg*t °C Jg*t
DSC 6000 27,1 252,2 + 8.29 23,2 253,0 + 8.31
DSC Diamond 28,3 232,7 +3.88 26,3 228,4 + 3.82
Ecart % 4,4 % 8,4 % 11,8 % 9,7%

Un autre phénomene parfois observé avec la DSC a flux de chaleur est I'augmentation de la
température de I'échantillon pendant le processus exothermique de changement de phase
liquide-phase rotatoire lors du refroidissement. En effet, la DSC 6000 mesure la température
sous I'échantillon pendant que le four refroidit, alors que la DSC a compensation de puissance
ajuste la puissance fournie pour maintenir des températures egales entre I'échantillon et la
référence. La figure 6 montre I'évolution de la température de I'échantillon en fonction de la
température programmeée pendant le refroidissement dans les deux DSC. Il est clairement
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visible que la température de I'échantillon ne varie pas linéairement et augmente lorsque le
changement de phase exothermique survient lors du refroidissement dans la DSC 6000.
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Figure 6 : Evolution de la température de I’échantillon en fonction de la température programmée
lors du refroidissement de la RT28HC & 10°C.min™.

3.2. Effet de la vitesse de chauffe et de refroidissement

La figure 7 présente les thermogrammes de fusion et de cristallisation de la RT28HC a une
vitesse de chauffe de 0,5°C.min™. Les thermogrammes de fusion montrent un pic
endothermique distinct correspondant a la transition de phase solide-liquide, avec une
température de fusion de 27,1°C pour la DSC 6000 et de 26,9°C pour la DSC a compensation
de puissance. La diminution de la vitesse réduit les écarts entre les deux températures de
fusion a 0.2°C.
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Figure 7 : Thermogrammes de fusion et de cristallisation de la RT28HC & 0,5°C.min"*(courbe en

continu : DSC a compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC a flux de chaleur).

Pendant le refroidissement, on observe également une superposition de deux pics, la encore
le phénomeéne est plus visible dans la DSC a compensation de puissance. Les températures de
cristallisation de 27,3°C et 26,4°C observées respectivement pour la Diamond et la DSC 6000
(Cf. Tableau 3) ont un écart moindre a 0.5°C/min (0.9°C) par rapport a 10°C/min (3.1°C).

Cela s'explique par le fait qu'a une vitesse plus faible, le four a plus de temps pour chauffer
uniformément I'échantillon, contrairement & ce qui se passe a 10°C.min™.
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On remarque que la température de cristallisation de la paraffine augmente lorsque la DSC
est utilisée a faible vitesse, la surfusion est moins importante. En outre, une diminution de
I'enthalpie de fusion et de cristallisation est également observée a faible vitesse. La DSC
mesure moins bien les enthalpies de changement de phase lorsqu’on diminue la vitesse, en
partie parce que I’amplitude du signal diminue, ce qui augmente le rapport signal sur bruit.
Les aires des pics dépendent également du choix des bornes d’intégration qu’il est parfois
difficile de choisir surtout si la ligne de base est bruitée et non linéaire.

Tableau 3 : Températures et enthalpies de changement de phase de la paraffine RT28HC & 0,5°C.min™.

0,5°C.mint  T; AH; T. AH,
°C J.g-l °C Jlg-l
DSC 6000 27,1 243,4 + 8.07 26,4 240,4 + 7.91
DSC Diamond 26,9 231,1+3.26 27.3 212,1 +3.01
Ecart % 0,74% 5,32 % 3.64 % 13,34%

3.3. Mesures de la chaleur spécifique

La chaleur spécifique de la RT28HC & une vitesse de 10°C.min™ a été mesurée en suivant
une procédure spécifique. Tout d'abord, une coupelle vide non sertie a été soumise a un cycle
de chauffage suivie de I’échantillon de saphir et de la paraffine dans la méme plage de
température. En soustrayant la ligne de base de la courbe obtenue pour le saphir et
I'échantillon, la chaleur spécifique du saphir a été calculée a l'aide de I'équation (1), trouvée
dans la littérature [10]. Ensuite, la chaleur spécifique de la paraffine a été déterminée a l'aide
de I'équation (2).
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Figure 8 : Evolution de la chaleur spécifique de la RT28HC & 10°C.min"}(courbe en continu : DSC
a compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC a flux de chaleur).

La figure 8 présente la variation de la chaleur spécifique de la RT28HC en fonction de la
température & une vitesse de chauffage de 10°C.min™. On constate un écart d'environ
0,12 J.gt°Ct entre la chaleur spécifique mesurée par DSC a flux de chaleur et a
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compensation de puissance a I'état solide. Cependant, cet écart est réduit apres la fusion de la
paraffine (état liquide).

4. Conclusion

En conclusion, les résultats de cette étude révélent I'importance cruciale de la précision des
mesures effectuées lors de I'analyse des matériaux a changement de phase (MCP) destinés au
stockage de la chaleur. L'utilisation de la calorimétrie différentielle a balayage (DSC) a
permis de mesurer les enthalpies et les températures de changement de phase, malgré les défis
associés a la reproductibilité des résultats entre différents appareils. Les résultats obtenus
révelent des différences significatives entre les mesures effectuées avec la DSC a flux de
chaleur et la DSC a compensation de puissance, mettant en évidence I'impact de la méthode
d'analyse sur les résultats obtenus. En outre, l'observation de phénomeénes tels que les
décalages de temperature et les variations d'enthalpie en fonction de la vitesse de chauffage
fournit des éléments intéressants sur le comportement thermique des MCP. Ces conclusions
soulignent l'importance de prendre en compte les aspects meéthodologiques lors de
I'interprétation des données qui seront ensuite intégrées dans les modeles de transfert de
chaleur. Il est également souligné I’'importance de mener des recherches continues pour
améliorer la fiabilité des analyses thermiques des MCP, afin de promouvoir leur application
efficace dans le stockage de I'énergie thermique.
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Résumé - Cette étude vise a évaluer I'impact du couplage entre un chauffe-eau thermodynamique et un
récupérateur de chaleur sur eaux grises et a en évaluer les performances en comparaison a un cas de
réference (chauffe-eau électrique) sur la production d’eau chaude sanitaire. Cette étude se base d'abord
sur une étude expérimentale permettant d'établir des modeéles théoriques prenant en considération les
effets dynamiques et I'encrassement de I'échangeur. Un modele de type "carte de performance" est utilisé
pour la pompe a chaleur. Enfin, le ballon est modélisé via un modele stratifié issu du logiciel TRNSYS.
Les résultats montrent un impact significatif de I’encrassement sur les performances de I’échangeur mais
des gains importants sur les consommations énergétiques (> 50 %). L impact du préchauffage de ’eau
froide sur le coefficient de performance de la pompe a chaleur est sensible (- 10 % environ) mais le gain
énergétique global de la combinaison de ces 2 technologies reste significatif.

Nomenclature

COP coefficient de performance Symboles grecs
C,  chaleur spécifique de I’eau, J.kgt.K* p masse volumique, kg.m3
E efficacité moyenne, - T constante de temps, s
Ex  exergy,J Indices et exposants
GES gaz a effet de serre cw  eau froide (cold water)
k coefficient de correction,- dhw ECS (district hot water)
Q chaleur, J drain siphon
qv  débit volumique, més?! él  électrique
S entropie, J hx  échangeur de chaleur
r raison de suite géometrique,- loss pertes/déperditions
tr temps de retard, s nom nominal
T température, °C ou K syst systéeme
US  conductance thermique, W.K' tank ballon d’eau chaude

tot  total

1. Introduction

L'eau chaude sanitaire (ECS) est un poste important de consommation d'énergie dans les
batiments résidentiels (le deuxiéme apres le chauffage), représentant 16 % en France [1, 2] en
2021 (15 % en Europe en 2021 [3], 18 % aux Etats-Unis en 2023 [4]). Ce taux n'a cessé de
croitre, doublant au cours des 50 derniéres années en France [1,2], du fait de I'amélioration de
la performance thermique des batiments (réglementations de plus en plus contraignantes (RT
2012 et RE2020)) et de I'augmentation du niveau de confort, notamment avec des douches plus
fréguentes. Ce taux sera encore plus élevé pour des batiments performants (neufs ou rénoveés)
pouvant atteindre de 1’ordre de 30 % [5]. L'énergie consommée pour I'ECS consacrée aux
douches en France représente environ 49 TWh en 2021 [1], dont 24 TWh [1] sont produits avec
de I'énergie électrique, principalement avec des systéemes a effet Joule (environ 11 M d'unités)
qui fonctionnent principalement la nuit pendant les heures creuses. Cette consommation
électrique de base est principalement couverte par des centrales nucléaires. Cela représente la
production d'électricité d'environ 2 reacteurs (sur 56 en France en 2023). Parmi les
consommations d'ECS, la consommation liée aux douches représente environ 2/3 du total. Il
s'avere que c'est aussi la source de chaleur la plus facile a récupérer (eaux grises "peu chargées"
par rapport aux eaux grises "trés chargées™ c'est-a-dire les eaux huileuses). Outre les gains en
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termes d'efficacité énergétique et d'émissions de GES, la récupération d'une partie de cette
énergie offre I’opportunité de libérer des capacites électriques au regard du recours croissant a
la mobilité électrique, qui nécessitera de grandes quantités d'énergie pendant cette méme
période nocturne pour leur recharge. Le plus souvent, on travaille a améliorer la production
d’ECS (ballons d'eau chaude thermodynamiques, pompes a chaleur, panneaux solaires
thermiques, biomasse...) sans se préoccuper de récupérer la chaleur perdue lors de I'évacuation
des eaux grises encore chaudes. C'est pourtant ce qui est couramment fait dans un systéeme de
ventilation double flux par exemple. En termes de qualité énergétique (exergie), en considérant
un environnement ambiant a To = 273 K et une température d’eau grise au niveau du siphon a
Tarain= 307 K (34 °C : déterminée a partir de mesures), une douche utilise une faible partie de
I'exergie incidente Exiot contenue dans I'ECS a 40 °C : environ 30 % (cf. Eq 1 et fig. 1) :

dEx = dQ —Tods [W]; dQ = pc,q,dT

Qused = pcpqv(Tdhw - Tdrain) ; Qtot = pPCpqy (Tdhw - Tcw)

: : T T, : . T T, Ex
Exysea = Qused <1 - ln( an )) Extor = Qtot (1 0 lTl( dhw)) - —used 0,3

Tanw — Tarain Tarain Tanw — Tew TTCW Extor

(1)

Par ailleurs, en termes énergeétiques, le résultat est encore plus faible avec seulement 20%
de la chaleur totale produite qui est utilisée (chaleur qui est utilisée/perdue par convection avec
I’épiderme et par évaporation entre la téte de douche et la bonde (cf. Fig.1)). 80 % de la chaleur
produite sera évacuée par le siphon (puissances de 1’ordre de 10 kW):

Qusea _ Tanw — Tarain _ 40 — 34
O Tamw—Tow _40-10 " (2)
Il est relativement facile de récupérer cette chaleur, soit via des échangeurs de chaleur
passifs et gravitaires, soit via des systemes thermodynamiques actifs qui utilisent cette chaleur
perdue comme source froide. Ces derniers sont évidemment pertinents mais les avantages de la
premiere solution sont sa faible technicité, sa faible maintenance (pas de pieces mobiles), sa
longue durée de vie et son faible colt. L'inconvénient majeur réside cependant dans son
intégration, puisqu'elle implique un échangeur gravitaire qui doit idéalement étre situé en
dessous et aussi prés que possible de I'évacuation des eaux grises, ce qui n'est pas toujours
possible (maison de plain-pied ou appartements). Aussi, se développe le recours aux chauffe-
eaux thermodynamiques (CET) en remplacement des traditionnels chauffe-eaux électriques
(CEE) a effet Joule permettant d'améliorer I'efficacité énergétique de la production d'ECS dans
les batiments d’un facteur 3 environ (correspondant au COP de la pompe a chaleur PAC). La
combinaison d’un CET avec un récupérateur de chaleur sur eau grise permet en théorie des
gains importants en termes énergétique, économique et environnemental.

Figure 1 : Diagramme de Sankey comparant une solution de référence (CEE) avec une solution
basée sur un CET + récupérateur de chaleur sur eaux grises
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La consommation d'énergie finale peut étre réduite d'un facteur 5 environ (cf. fig. 1) par
rapport au cas de référence : CEE sans récupérateur. Or la récupération de chaleur sur eaux
grises va potentiellement augmenter la température d'eau froide : plus cette eau constituant la
source chaude du ballon thermodynamique sera préchauffée et plus cela va dégrader le
coefficient de performance COP.

Cette étude vise a évaluer I'impact de ce couplage et a en évaluer les performances en
comparaison a un cas de référence (CEE seul). Elle se base d'abord sur une étude expérimentale
permettant d'établir un modéle théorique considérant les effets dynamiques et I'encrassement
de I'échangeur de chaleur. Enfin des modeles de PAC pour le CET, de ballon stratifié pour le
CET et le CEE et des profils puisages ont été développés dans le logiciel TRNSYS.

2. Essaisin situ

Une étude in situ a été réalisée [6] dans un appartement familial équipé du systéme Obox de
I’entreprise Ehtech (échangeur a plaques gravitaire avec purge automatique intégrée). En plus
des purges mécaniques (eau du réseau sous pression a 3 bars injectée a contre-courant), des
purges chimiques (soude) ont été réalisées environ tous les 2 mois.

2.1. Efficacité de I’échangeur de récupération

0,9
07 [ .
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Figure 2 : Efficacité moyenne de I’échangeur par douche en fonction du débit de soutirage

L’efficacité nominale donnée par le fabricant est de 71% pour un débit de soutirage de 8
l.mint. On a tracé sur la figure 2 les efficacités moyennes par douche sur la durée des essais
(14 mois) en distinguant les cas ou I’échangeur était encrassé et les cas ou il fonctionnait aux
conditions nominales (non encrasse). La détection des « périodes encrassées » a été réalisée via
un filtre sur les valeurs obtenues : a partir d’un certain écart a la valeur nominale théorique
(90 %), on juge que I’échangeur est encrassé. On peut noter un faible impact du débit sur les
performances de 1’échangeur ce qui est contraire a la théorie du nombre d’unités de transferts
NUT. La modélisation proposée (cf. 3.1 et Eq. 3) prendra en compte cet effet. L’éfficacité
moyenne du récupérateur est donc relativement constante peu importe le débit et I’'impact de
I’encrassement sur les performances est sensible malgrée une purge hydromécanique
hebdomadaire. L’efficacité moyenne annuelle de I’échangeur est ici de 0,66 pour une efficacité
nominale au débit moyen (4,1 L.min?) de 0,72. Les pertes de performances liées a
I’encrassement sont donc en moyenne de 8,3%. L’éfficacité du systéme incluant les pertes entre
le mitigeur et le siphon est de 0,52 ce qui veut dire que la consommation d’ECS a été divisée
par un facteur 2. Le facteur de perte (part non récupérable de I’ECS) est de 21% en moyenne.
L’énergie récupérée s éléve a 589 kWh.an soit un gain significatif de 7 kWher.m2.an (ou 16
kWhep.m2.an) ici. Ce gain correspond a une économie d’environ 120 €/an.

2.2. Etude du régime instationnaire

L’efficacité donnée a la figure 2 correspond aux valeurs moyennes par douche. La figure 3
donne pour le cas « non encrassé » la valeur de ’efficacité en fonction du temps de soutirage.
Au début d’un soutirage, un phénoméne de temps de retard pur est constaté (le temps que le
fluide froid stagnant dans le réseau soit évacué) puis I’eau préchauffée monte en température
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en suivant une loi du premier ordre. Un modele de régression a permis d’identifier ces 2
parameétres a tr = 40 s pour le temps de retard et T = 60 s pour la constante de temps (modele du
1°" ordre retardé). On s’apergoit qu’au final, au bout de 4 min seulement (temps inférieur a la
majorité des durées des douches prises ici), I’efficacité moyenne atteint 95% de 1’efficacité
nominale ce qui rend peu sensible le systeme au temps de soutirage.
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Figure 3 : Impact du temps de soutirage sur [’efficacité moyenne de [’échangeur de chaleur

2.3. Etude de ’encrassement

Le systeme de récupération est soumis a un fluide dit « chargé » au primaire : 1’eau grise
étant par nature «souillée » et contenant notamment de la matiére organique (épiderme,
cheveux, sueur) et des matiéres grasses (savon). Ces eaux auront donc une capacité a encrasser
les canaux de I’échangeur par 2 voies : le colmatage et le développement d’un biofilm sur les
parois métalliques de 1’échangeur. Pour le colmatage, un systéme de purge hydromécanique
hebdomadaire et automatique est mis en place (eau sous pression (eau du réseau a 3 bars)
injectée a contre-courant pendant 20 s environ) mais est insuffisant ici (cf. fig. 4). En effet,
I’autre type d’encrassement micro biologique arrive a se développer malgré ces purges. Des
purges chimiques sont alors nécessaires pour nettoyer 1’échangeur et améliorer son efficacité.
Ici, une purge chimique (soude) a été réalisée tous les 2 mois environ et a permis de récupérer
totalement les performances initiales de 1’échangeur a chaque nouveau cycle. Il est a noter que
d’autres technologies permettent un nettoyage de 1’échangeur en le rendant accessible
(échangeur intégré a la bonde/siphon d’évacuation), cependant, en général, les performances
sont moindres (Enx < 50 %). On peut observer un cycle d’encrassement qui se répéte avec une
baisse d’efficacité relativement linéaire et qui dépend principalement du temps (et non du
nombre de douches). Ce comportement est similaire aux travaux de Wanner [7]. On utilisera
alors en premiére approche un modele basé sur une suite géométrique (cf. Eq. 4) qui viendra
réduire I’efficacité de 1’échangeur pour chaque jour (cf. modéle de la Fig. 4).
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2.4. Température d’eau froide

Les températures d’eau froide ont été mesurées (cf. fig. 5) pour en tirer un modele de type
sinusoidal marqué par une amplitude de 10 K et une valeur moyenne de 15 °C, qui est plus
¢levée que la valeur réglementaire de 12,8 °C. Ces températures sont caractéristiques d’un
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milieu urbain ou elle sera plus élevée qu’en milieu rural notamment. Ce parameétre est important
ici, puisque les performances (notamment la puissance et 1’énergie récupérée) de ce systéme
vont sensiblement varier selon la saison avec une quantité de chaleur récupérée bien plus
importante en hiver (d’un facteur 2 environ) du fait de plus grands écarts de température entre
I’eau froide et I’eau grise (jusqu’a 24 K en hiver contre seulement 14 K 1’été).

- RS
=15

12 [[eeeeeeer Tcw_modéle
o Tew | e T

0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360 jours
Figure 5 : Températures d’eau froide a Strasbourg (mesures et modele)

3. Modele numérique

Sur la base des résultats expérimentaux, un modele numérique a été développé de maniére
a simuler précisément le comportement de ce type de systéme en considérant différents
phénomeénes : I’encrassement, ’inertie et I’impact du débit sur I’échange thermique. Ce modeéle
a ete implémenté dans le logiciel TRNSYS comportant 3 modules : un modéle de ballon
stratifié, un modele simplifieé de PAC (pour le CET) et un modeéle de soutirage.

3.1. L’échangeur de chaleur

L’échangeur de chaleur de récupération des eaux grises utilise la méthode du NUT déja
développée dans de precédents travaux [6] en considérant cette fois un coefficient d’échange
US variable en fonction des débits ctés primaire et secondaires (formule issue de la littérature
[8]) et dont le paramétre k a été déterminé sur la base des résultats expérimentaux :

—k -k
qv,drain,nom + qv,cw,nom

US =US,om — —
Qy,drain + Qv,cw

3)
aveck =0,9; qyarainnom = Qvcwnom = 81l min"* et US,o, = 1365 W.K*

Le modele est basé sur le Type 91b de TRNSY'S. Un bilan massique et thermique est réalisé
a chaque instant au niveau de la vanne mélangeuse pour déterminer les débits de soutirage du
ballon et d’eau froide provenant du réseau en fonction du niveau de température de 1’eau
préchauffée et de I’ecau en haut du ballon (variables) et permettant de produire de 1’cau mitigée
a 40 °C. Ensuite, par rapport a I’encrassement, on utilise une suite géométrique de raison
r=0,9945 (-0,55%/jour sur Enx) qui va faire décroitre 1’efficacité chaque jour (cf. Eq. 4 et
« Modele » de la Fig. 4). Une fréquence d’une purge chimique par mois est considérée ici.
Enfin, pour les effets instationnaires (retard pur et inertie du systeme), on utilise un coefficient
multiplicateur f qui prend en compte ces 2 phénomeénes selon 1’équation 4 :

. . t—t,
E,]wtl = f.1.E;, avecr = 0,9945 et f = MAX <O; (1 — e_T)> etEp, = 0,72 4)

3.2. Le systéme thermodynamique

La PAC est modélisée gréce a la carte de performance d’un CET commercial fournie par le
fabricant. Une régression surfacique a été realisée permettant de caractériser simplement le
COP instantané en fonction des temperatures des sources chaudes (eau en bas du ballon) :

COP = aTgy + bTegni + ¢ 5)
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Le ballon est modélisé en considérant 15 strates horizontales et on considere que le
condenseur se situe sur le premier 1/3 du ballon. La température Ttank €St donc calculée sur la
moyenne de ces 5 premieres strates (n° 11 a 15). On supposera pour I’étude que la température
de I’air est de 16 °C (air ambiant ou air repris de VMC).

3.3. Ballon ’ECS

Le ballon d’ECS (CEE ou CET) est modélisé via le Type TRNSY'S n° 158 (stockage liquide
vertical stratifi¢ sans échangeur immergé avec appoint). Le réservoir est divisé en nceuds de
température (15 ici) a volume constant et sont supposés étre isothermes et interagir
thermiquement avec les nceuds voisins par le biais de plusieurs mécanismes : la conduction des
fluides entre les nceuds et le mouvement des fluides (soit le mouvement forcé des flux d'entrée,
soit la dé stratification naturelle, soit le mélange di aux inversions de température dans le
réservoir). La résistance électrique du CEE et la PAC du CET sont modélisées comme des
termes sources sur les 5 nceuds en bas du ballon. Pour la pompe a chaleur, on suppose que la
puissance du compresseur est fixe a 350 W et que le terme source sera donc égal & 350.COP(t).
Les ballons sont composés de 2 ports : le port d’injection pour 1’eau froide ou préchauffée
(nceud n°15) et un port de soutirage pour alimenter le mitigeur (nceud n° 1).

3.4. Soutirage

Un profil type de soutirage issu de la norme NF EN 13203-2 [9] avec trois douches par jour,
une le matin et deux le soir est considéré. Ce profil représente, selon la norme, un profil de
soutirage caractéristique d’un ménage de 3-4 personnes.

3.5. Régulation

La régulation est relativement simple avec un fonctionnement en tout ou rien autorisé durant
les heures creuses (23h-6h) et avec des consignes fixes a 55 °C.

4. Validation et résultats

Dans un premier temps, un processus de validation du modele a été réalisé. Nous avons
comparé le COP issu de notre modélisation a celui indiqué par le constructeur. Pour cela, nous
nous sommes placés dans les mémes conditions d’essais que celles du constructeur, c’est-a-dire
les conditions dictées par la norme NF EN 16147+A1 [10] : CET sur air extérieur a 7°C,
température de I’ambiance a 15°C, température de consigne a 55°C et température d’eau froide
a 10°C. Enfin, nous avons également comparé les performances du CET sur 48h dans nos
conditions d’essai, entre le systétme {CET seul} et {CET + récupérateur de chaleur}. Les
résultats sont exposés dans le tableau suivant :

Conditions d’essai NF EN 16147+A1 Modéle TRNSYS
Constructeur Modélisation CET seul CET + HX
COP 3,19 3,26 (+2,1 %) 3,44 3,12 (-9,3 %)

Tableau 1 : Comparaison des COP entre modeles et essais normatifs

Les essais réalisés dans les conditions de la norme permettent de valider notre modéle de
CET, puisque la différence entre notre simulation et la valeur du fabriquant est tres faible (de
I’ordre de 2 %). Concernant les simulations dans les conditions définies dans le cadre de cette
étude, le préchauffage de ’eau froide dégrade donc les performances du CET de I’ordre de
10%. Cependant, il faut désormais considérer les gains globaux d’un tel couplage (volume
d’eau chaude soutirée du ballon moins élevé et fonctionnement moins long de la pompe a
chaleur). Le tableau 2 compare 1’ensemble des configurations (CEE ou CET avec et sans
échangeur de récupération) :
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CEE CEE+HX CET CET+HX
Qnx [KWh] - 757 - 757
Qudhw [KWh] 1670 1670 1670 1670
Q& [KWh] 1997 1301(-35%) 643 460 (-28%)
Qioss [KWh] 328 385(+17%) 361 410 (+14%)
Esyst [%0] - 455 - 455
COP [-] 1 1 3,16 2,89 (-8,5 %)

Tableau 2 : Comparaison des résultats sur une année

On observe un écart relatif du COP du CET avec et sans recupération de chaleur de 8,5 %
avec une simulation annuelle. Cet écart est relativement faible comparé aux hypotheses
conservatrices de la RT 2012 [11]. Dans le calcul du gain réglementaire amené par la
récupération de chaleur, un rendement de génération, est pris égal a 68 % du COP nominal du
CET, soit une perte de 32 % sur les performances du CET. L’écart est donc assez conséquent
et pénalise la récupération de chaleur. Il s’avére qu’on retrouve cet ordre de grandeur en utilisant
une approche basée sur les COP théoriques de Carnot. En revanche, bien que le COP diminue
avec la récupération de chaleur, on remarque que celle-ci permet de réduire la durée de
fonctionnement du compresseur et donc d’alléger la consommation d’énergie électrique. La
récupération de chaleur a permis d’économiser 183 kWh électriques sur une année. La
consommation d’énergie électrique du CET est réduite d’environ 28 %. Cependant, ce calcul
prend en compte les déperditions du ballon qui d’ailleurs sont plus élevées dans le cas ou on
récupere la chaleur (car la moyenne de la température du ballon est plus élevée du fait du
préchauffage de I’eau froide). Hors déperditions, en modélisant un ballon sur-isolé, la
récupération de chaleur permet de diminuer la consommation électrique du CET de 491 kWh a
300 kWh, soit de 39 %. Par rapport a un ballon électrique sans récupérateur (cas de référence),
le couplage {CET+échangeur} permet une diminution des consommations énergétiques d’un
facteur 4,3. La récupération de chaleur seule permet quant a elle de couvrir 45,5 % des besoins
d’ECS (Esyst) (résultat prenant en compte I’impact de 1’encrassement et de I’inertie du systéme)
ce qui en fait un systéme tout a fait pertinent et performant pour les batiments. Au niveau du
test in situ, ’efficacité du systéme a été de 52 % sur 1 an. Les simulations journalieres
permettent de comprendre la dynamique du systeme et du CET plus précisément, notamment
en ciblant la période de chauffe suivant une prise de douche. Ces simulations ont été réalisées
sur 48h, du ler janvier au 3 janvier avec un pas de temps de simulation de 30 s. On peut observer
I’effet de la récupération de chaleur qui dégrade le COP au démarrage de la PAC, mais permet
un fonctionnement plus court (cf. figures 6 et 7).
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Figure 6 : Evolution du COP sur un cycle de  Figure 7 : Evolution des temperatures (nceud n° 15
chauffe avec et sans échangeur de récupération et moyenne) sur un cycle de chauffe + soutirage
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5. Conclusion

En conclusion, ce travail a permis de fournir des données expérimentales sur un échangeur
dédie a la récupération de chaleur sur eaux grises. Ces résultats expérimentaux ont permis
d’abord de mieux appréhender les phénomenes d’encrassement et les effets transitoires sur les
performances d’un tel systéme qu’il faudra gérer. Ils ont également permis de développer des
modeéles analytiques simplifiés (premier ordre retardé pour 1’efficacité de I’échangeur, impact
du débit sur la conductance thermique et suite géométrique sur I’efficacité pour la prise en
compte de I’encrassement). Ces données ont pu alimenter un modele numeérique développé dans
le logiciel TRNSYS simulant finement les performances de ce type de systéme. Une étude
numérique a ensuite ét€ menée pour montrer I’intérét de ces systémes dans un contexte de
transition énergétique et de sobriété énergétique et technologique. La combinaison de ce type
d’échangeur avec des CEE permet une division de 1’ordre d’un facteur 2 sur les consommations
d’énergie finale et de 1’ordre d’un facteur 4 si un CEE est remplacé par un CET équipé d’un
échangeur de récupération. Les déperditions (consommations d’entretien) des CE deviennent
alors prépondérantes et seront a traiter. La perspective principale de ce travail sera de mieux
modéliser ’encrassement de 1’échangeur en développant un mod¢le prenant en compte les
différentes phases de la création d’un biofilm (induction, croissance, stabilisation) et de son
impact sur la résistance thermique d’encrassement associée.
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Abstract — The aim is to study the effect of the cooling rate of a phase change material (PCM) on its
crystallization temperature. The degree of supercooling is determined by combining a measurement of
the temperature outside the sample with the result of a heat transfer model. Distilled water was chosen
as the PCM. A volume of 3ml contained in tubes with an internal diameter of 10 mm was considered.
The results show that varying the cooling rate from 1°C/min to 0.083°C/min has no significant effect on
the degree of supercooling.

Nomenclature

LHTES Latent Heat Thermal Energy Storage Pr  Prandtl Number

NTC Negative Temperature Coefficient P Pressure, , N.m

PCM Phase Change Material Re  Reynolds Number

TES  Thermal Energy Storage t Time

Co Specific heat capacity, J.kgt.K? T Temperature, K

D Diameter, m T..: External Temperature, K

h Heat transfer coefficient, W.m=2 K1 u  Velocity vector, m.s?

g gravitational acceleration vector Q. Heat Flux, W.m?

I Identity Tensor p Density, kg.m™

k Thermal Conductivity, W.m™.K™* U Dynamic Viscosity, N.s.m

=

Introduction

Renewable energy has become inevitable for the world. In order to overcome inefficiencies
and intermittent nature of the renewable energy sources, thermal energy storage (TES) can be
crucial in the renewable energy systems [1]. Thermal energy storage can be either sensible heat
storage, latent heat energy storage (LHTES) or thermo-chemical energy storage. LHTES has
high energy storage capacity as compared to sensible heat storage and the possibility to store
high quantities of energy within a low temperature range in the storage medium. The materials
used in LHTES are called phase change materials (PCMs) [2]. PCMs can face several problems
including supercooling. When PCMs undergo a liquid - solid phase change, they are expected
to solidify at the solid-liquid equilibrium temperature. But, in some situations the temperature
of the PCM decreases below this point without the PCM crystallization. The temperature
difference between the solid-liquid equilibrium temperature and the crystallization temperature
is called the supercooling degree [3]. This phenomenon is illustrated in Figure 1. The
crystallization in the PCM will happen once the nucleation of a solid nuclei occurs.

The supercooling can be both advantageous and disadvantageous depending upon the
application. There are two major disadvantages associated to this phenomenon [4]. First, the
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freezing temperature can be out of the system’s operating range and second, extra energy
consumption is necessary [5].

A T¢ — Solid Liquid Equilibrium Temperature

T, — Temperature at crystallization

Degree of supercooling = T¢— T,

<+—| Cooling of liquid
Freezing of liquid at
Tf l constant temperature

Temperature

<+—| Cooling of Solid

>
'

Time
Figure. 1: Evolution of the temperature inside a PCM for a cooling process.

It is important to mitigate the supercooling for the applications when it is not desired. The
factors affecting the supercooling have to be studied. The most significant ones are: (i) Volume,
(if) Surface roughness of the container, (iii) Thermal history, (iv) Purity of PCM, and (v)
Cooling rate. On the scope of this study, we only focused on the impact of the cooling rate.

Chen and Lee [6] investigated the supercooling of water within horizontal cylinders. The
cylinders had the length of 147mm, while they used 6 tubes of diameter, 32, 38, 47, 55, 62.4,
and 124 mm. They varied cooling rates from 0.5 — 3.2°C/min. They defined the cooling rate as
the ratio of the temperature difference between initial and crystallization temperature to time.
Thermocouples were installed within the sample. The results showed that the smaller the
cooling rate is, the greater the probability of nucleation is. Taylor et. al. [7] studied supercooling
of a hydrated calcium chloride salt based commercial PCM, named PC25. The mass of the PCM
sample was 9.1 + 0.25 g. The temperature of the PCM was measured by placing NTC
thermistors within the PCM. It was found that when the cooling rate was increased from 20 to
80 °C/min, the degree of supercooling increased from 9 to 22 °C. The cooling rate used by the
authors was the slope (AT/At) of the initial part of the curve before the onset of nucleation.
Solomon et. al. [8] used PCM RT21. The experimental setup consisted of two concentric tubes.
The outer tube was an acrylic tube, with a diameter of 140 mm, and the internal was a copper
tube with a diameter of 75 mm. The heat transfer fluid (HTF) was flowing inside the copper
tube while the PCM was placed in the annular space. The length of both cylinders was 280 mm.
Several thermocouples were placed within the PCM at different locations They applied a
cooling rate between 0.1 to 0.25 °C/min and they found that the supercooling increases when
the cooling rate increases. Yoon et. al. [9] studied the impact of the cooling rate on distilled
water in horizontal copper tubes with a diameter of 30mm. They varied the cooling rate from
1.2 to 18 °C/min. They evaluated the cooling rate from the average cooling rate at the inner
wall of the copper tube from the start of cooling to the initiation of freezing. The thermocouples
were installed at the inner surface of copper tube. They found for the high cooling rates (10 —
18 °C/min) a lower degree of supercooling (5 °C), while for the lower cooling rates, a higher
degree of supercooling (7°C). Song et. al. [10] investigated the impact of the cooling rate on
the degree of supercooling of decanoid acid. They took 11.82 mg of the sample and varied the
cooling rate from 1 to 10 °C/min by using DSC. They found that there was no impact of cooling
rate on the degree of supercooling. They also performed the same experiment on MgCl, 6H.0O
and higher values of degree of supercooling were observed for higher cooling rates. S. C.
MOSSOP [11] studied the impact of the cooling rate on the degree of supercooling of distilled
water in capillary tube of 0.25 mm diameter. The thermocouples were installed within water
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samples. The author varied cooling rates from 0.05 to 5°C/min and subsequently, the difference
between the degree of supercooling was less than 0.4°C, which is very insignificant.

In the literature review, no consensus has been found. Three different trends have been
reported, which are, increasingly supercooling with cooling rates, decreasing supercooling with
increasing cooling rates and no impact of varying cooling rates. Therefore, it is very important
to investigate this impact.

The objective of this study is to find the impact of the cooling rate on distilled water. This
research corresponds with one of the objectives of the PCM STORE project to have more
knowledge about PCMs used in real systems and to develop thermal energy storage systems for
cold storage. In order to predict the supercooling of real systems, the dependence of
supercooling on various factors will be analysed at the laboratory scale. The final goal of our
project is to use this laboratory scale data, which will be extrapolated with the help of statistical
modelling. This article presents the results from the first part of this project, which is to analyse
the laboratory scale dependence of the supercooling on various factors.

2. Materials and Methodology

2.1. Experimental Setup

Distilled water is used as PCM. Samples of water are taken in test tubes made of
polypropylene. The inner diameter and thickness of the tubes are respectively 10mm and 1mm.
Each tube is filled with a volume of water of 3ml. Two different configurations are made
(Figure 2). The first configuration has one thermocouple outside the sample at the location of
1.5ml. The second configuration has two thermocouples, one inside, in the water and one
outside on the outside wall, both at the location of 1.5ml. Wire type thermocouple probes are
installed outside and are held close to the wall of the tube with the help of a zip-tie.
Thermocouples with rigid probes are used when measuring the inside temperature. The rigids
probes make sure that probes are exactly at the right position. All probes are of T type.

[s]
3ml 13 ml O
2 ml iml |E| 4
1. Julabo FP 50
1ml [ Lml E 2. Sample Holder
3. Sample Tubes
U 4.  Thermocouples
5. Data Acquisition
g @

Figure 2: Different configurations: (1) One thermocouple

probe outside (2) Two probes, one inside and one outside Figure 3: Experimental setup

It is well established that foreign surfaces may impact the supercooling of PCMs.
Thermocouples probes placed in the PCMs can change the actual degree of supercooling of
PCM. The degree of supercooling can decrease by placing thermocouple probe inside the
sample. Therefore, the temperature of the sample is measured by placing probes outside the
sample. Configuration 1 is used to measure the actual degree of supercooling, since there is no
foreign object present inside the sample, but this measurement includes the thermal gradient
across the tube wall. Therefore, with the help of a numerical model, the temperature inside the
sample is estimated. Configuration 2 measures the temperature difference between the external
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wall of the tube and the center of the PCM and is used to validate the numerical model. This is
summarized in Table. 1.

Table 1 : Different Configurations of the PCM Samples

Configuration  Location of Thermocouple Purpose
1 Outside To find actual supercooling
2 Inside and outside To validate numerical model

Figure 3 shows the experimental setup. A refrigerated heating circulator (Julabo FP 50)
including a bath is used to control the temperature of the heat transfer fluid (HTF) inside it. A
sample test tube holder was immersed directly in the bath; the water sample tubes are placed in
the tube holder. These tubes have thermocouples at different locations depending upon different
configurations as given in table 1. Total 16 tubes are placed in tube holder for distilled water.
Data acquisition system KEYSIGHT DAQ970A is used to record the temperature of the
samples versus time. Accuracy of thermocouples is found to be £0.1°C. In our work, the used
HTF is an aqueous solution (50% water) of monoethylene glycol (Neutragel®)

2.2. Methodology

A temperature cycle was applied on the cooling bath containing the HTF and the rack with the
distilled water samples. The temperature of the samples was recorded, and the degree of
supercooling was measured by the difference between the temperature of crystallization and
the solid-liquid equilibrium temperature (as explained in Figure. 1). There were 16 sample tubes
in each experiment. The experiment was repeated 19 times to have a statistical average value
of the degree of supercooling for each configuration at each cooling rate analysed. The
schematic of applied cycle is shown in Figure 4. The cooling rate is also illustrated in Figure 4.
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Figure 4: Temperature cycle applied on the bath and explanation of the cooling rate.

The error bounds for the experimental results are calculated by combining the accuracy of the
thermocouple itself and the standard error of statistical data.

A numerical model was also used to calculate the temperature inside the tube in the case of
configuration 1. For the case of numerical results, maximum validation error is also combined
with the error.

2.3. Numerical Modelling

The goal of the simulation was to calculate the temperature inside the tube just before the
beginning of the crystallization if the temperature of the bath is known experimentally. This is
why it is not necessary to model the liquid-solid phase change. The geometry of the sample was
constructed as 2D axis symmetric. The geometry is shown in Figure 5. The dimensions of the
sample tube were the same as the tubes used in experiments.
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Natural convection is considered inside the water:

L \% =0 1
T (pu) = €
u — — -
pop P VU=V [-pl+Kl+pg (2)
K= pu(Vi+ (Vi)T) 3)
oT R
pCyp ETA + pCou. VT = V. (kVT) 4)
Conduction is considered in the tube wall:
oT
pCp—=r =V. (kVT) (5)

Heat exchange between the external tube wall and the heat transfer fluid is simulated by a
convective boundary condition.
Qwall = h(Text - T) (6)

Where h is the heat transfer coefficient between the outer wall of the tube and HTF given by
equation 7. This correlation is used when a cylinder is placed across a moving fluid [12]. The
velocity of the HTF in the bath was found to be 0.0035 m/s.
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Specific heat capacity, thermal conductivity, dynamic viscosity and density for the supercooling
water was taken from data published in literature [13] , [14], [15]. While for the glycol-water

(50% composition), properties were taken from [16]. Figure 5 shows the boundary conditions.
The initial conditions are: T = 20°C and i = 0ms™1 .
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Figure 5: 2D axis symmetric geometry and boundary conditions
Simulations were performed by using COMSOL Multiphysics 6.1®.
2.3.1. Validation and Mesh Dependence

The experiments were performed with probes in the center of the sample and on the outer wall
of the tube. These center probe results were compared with the numerical results obtained at
the same position. The temperatures before the crystallization are used to validate the model,
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as the numerical model cannot predict the nucleation point. Figure 6 shows the evolution of the
temperature versus time, both experimentally and numerically for one cooling rate. Figure 7
shows the difference between the experiment and the model for the temperature at the center of
the PCM just before the crystallization. This difference is less than 3% for all the studied
cooling rates. A mesh dependence was performed and when the domain elements were
increased from 700 to 2400, there was no significant change in the results. The model is
therefore validated and can be used to predict the temperatures inside the PCM.
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Figure 6: Experimental and numerical Figure 7: Temperature difference at the PCM
temperature evolutions at the outer wall and center just before the crystallization between
center the numerical and experimental results for

different cooling rates

3. Results and Discussion

3.1. Impact of Cooling Rate on the Degree of Supercooling

The degree of supercooling was measured by placing a thermocouple outside the tube
containing the distilled water sample (configuration 1). The impact of the cooling rate on the
degree of supercooling was investigated by varying the cooling rates. The studied cooling rates
were 0.083, 0.16, 0.5 and 1 °C/min. The results are shown in Figure 8. There was no significant
change in the degree of supercooling by varying cooling rates.

The temperature measured outside the sample does not represent the actual temperature of
the PCM inside the sample. This is because of the temperature difference across the tube wall.
In order to achieve the correct degree of supercooling, this temperature difference must be

known, and subsequently removing it from the outside measured degree of supercooling.
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Figure 8: Impact of cooling rate on the degree of supercooling measured outside the sample.
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3.2. Correcting Degree of Supercooling using Numerical Model

The actual supercooling can be estimated by knowing the temperature of the inner wall of
the tube using the numerical model. This temperature is required rather than any other point in
the sample because the nucleation occurs at the point of the lowest temperature inside the
sample, which is at the interface of tube and PCM. Figure 9 shows that the temperature
difference across the wall increases when the cooling rate increases. It confirms that
supercooling measured by using the thermocouple probe outside the sample will not correspond
to the actual nucleation temperature. Figure 10 shows the actual degree of supercooling
estimated by knowing numerically the temperature difference across the wall. The degree of
supercooling, when measured from outside of the sample (Figure 8), is higher than the actual
degree of supercooling, because of the temperature difference across the tube wall. These
results confirm the results found in section 3.1, that cooling rate does not influence the degree
of supercooling in the studied range.
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Figure 9: Temperature difference across the wall Figure 10: Degree of supercooling estimated at

inner wall of tube
4. Conclusion

PCM Store, is a project to design thermal energy storage systems for cold storages. For this,
it is necessary to know the dependence of supercooling on different parameters at the laboratory
scale. Extrapolating this laboratory scale data will predict the supercooling of real systems. In
this study, the dependence of supercooling on the cooling rate is investigated. The temperature
is measured by placing a probe outside the sample because it will not impact the nucleation.
Therefore, the temperature is initially measured outside the tube and further with the help of
the simulation, the temperature inside the tube is estimated, which gives the actual degree of
supercooling. It was observed that the studied cooling rate did not have a significant impact on
the degree of supercooling of distilled water.
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Abstract

Calcium chloride hexahydrate (CaCl,.6H20) is a potential thermal battery material with a primary issue
of phase segregation which is more pronounced with time and temperature. This study is performed to
prepare CaCl,.6H,O PCM from dry CaCl;, and investigate its thermal stability (impact of temperature
on thermal properties variation and phase segregation). In addition, a commercial product was analyzed
to compare the results of the prepared sample. The result shows that the CaCl,.6H,O sample thermal
properties did not vary much, and a small phase segregation seems to be observed.

Keywords: CaCl,.6H>O preparation; Thermal energy storage; Inorganic phase change
material; Stability analysis

1. Introduction

Phase change materials (solid to liquid) used for thermal energy storage, offer a lot of potential
applications. Thermal energy storage systems are designed to mitigate the supply and demand
difference of thermal energy and augment the performance of conventional systems.
Depending on their chemical structure, phase change materials (PCMs) are classified as organic
and inorganic. The reported data in the open literature shows that inorganic PCMs must have
high thermal conductivity, high phase change enthalpy, a non-flammable nature, and are cheap
[1]. Considering the qualitative properties, the selection of PCMs for any application includes
the phase change equilibrium temperature, the amount of energy stored during phase transition,
and the stability of the PCM. Furthermore, certain materials with pertinent thermal
characteristics are not very stable over time. These PCMs' ability to store energy is negatively
impacted by prolonged exposure to the temperature or by solidification and melting thermal

cycles.

Salt hydrates PCM are mixtures of dry salt and water molecules mixed in a very specific
composition. The main issue linked with these PCMs is phase segregation which has a direct
influence on the thermal properties of the PCMs. The salt hydrate is formed by performing a
stoichiometric balance for the mixture of salt and water molecules where the water molecules
are trapped in the crystal lattice of the salt that is associated by an ion-dipole or hydrogen bond
with the salt. A salt hydrate becomes an interesting PCM candidate when its ratio of salt to
water molecules provides a mixture with constant phase change temperature during the melting
process. During the melting process, the water molecules are released and mixed in the solvent
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where the salt ions are dissolved. The water molecules are loosely bonded, and the
stoichiometric balance of the salt hydrate mixture significantly depends on the agueous
interaction between salt and water. During the phase transition, we can observe some phase
segregation in a salt hydrate due to poor aqueous interaction between molecules and density
difference between water and the other phases formed (either pure salt or most frequently salty
solutions). This can be due to the influence of the temperature or the phase transition. Different
studies reported the stability investigation of salt hydrates PCM. Stephen [2] performed a cyclic
stability test of Na;SO4.10H,0 salt hydrate PCM also known as Glauber salt. Two samples
were prepared one without thickeners and in the second sample NaB4O7;.10H.O and
Attapulgite Clay were added as thickeners. The results showed that the phase change enthalpy
of the Glauber salt without thickener declines from 238 J/g to 63 J/g after 20-40 thermal cycles
whereas for the thickened sample the value dropped to 105 J/g after 200 thermal cycles. El-
Sebaii et al. [3] investigated cyclic stability of MgCl,.6H>0 PCM and the result showed that
for the first cycle the phase change temperature (Tm(onset)) and phase change enthalpy (AHm)
were 111.5 °C and 155.1 J/g, and it varied to 124.1 °C and 85 J/g after 500 thermal cycles.
Tyagi and Buddhi [4] performed cyclic stability test of CaCl,.6H,O PCM which is widely
utilized in the building sector. The result presented has Tmonset) of 23.2 °C and AHm of 125.4
J/g after 1000 thermal cycles. The thermal properties after 1000 thermal cycles were the same
as after the first thermal cycle. Guo et al.[5] investigated thermal properties of calcium chloride
hexahydrate with 1.2% of strontium chloride. The result Shows Tmonsety and AHm were 28.7 °C
and 193.4 J/g. The thermal properties of the sample were examined for 30 thermal cycles that
show a decrease of 0.2% in the phase change temperature and 2.7% in the phase change
enthalpy. Thakkar J et al. [6] studied the impact of nucleating agent and stabilizer for calcium
chloride hexahydrate PCM. The results Show Tmonset) Of 25.2 °C and AHm of 172 J/g for pure
PCM without adding any nucleating agent or stabilizer. After 15 thermal cycles the Tmonset)
was 25.1 °C and AHm was 145 J/g. Whereas with the nucleating agent and stabilizer, no
significant change was noticed in the thermal properties after 15 thermal cycles The previous
results show that the long term thermal stability of the salt hydrate was investigated with
accelerated cycling whereas no result shows the impact of the temperature.

The issue with CaCl,.6H20 salt hydrate PCM is its phase segregation. In our study, samples
with significant phase segregation are reformed by adjusting the phase equilibrium without
adding any thickeners. After the preparation of the CaCl,.6H,O (reformed from an old sample
of the salt hydrate), the thermal properties were compared with the commercial product
available by Sigma Aldrich. Another aspect that is addressed in the study is the influence of
the temperature on the phase segregation. Whereas in the open literature, the long-term stability
of the CaCl2.6H20 is only performed with accelerated thermal cycling, and no results are found
for the impact of thermal stress. The thermal stress experiment is performed for the reformed
product and the commercially available PCM. The objective of this study is to prepare a stable
salt hydrate from the old sample, compare its thermal properties to a commercial product, and
investigate the long term stability when it is subjected to a temperature above its melting
temperature. The old sample was procured 11 years ago from Sigma Aldrich and stored at
ambient conditions where it has experienced temperature above its melting point, difference in
the atmospheric pressure, and humidity which has probably triggered the phase segregation for
this product. The results will be helpful for researchers who want to reform a CaCl..6H-0 old
sample and design a thermal energy storage system with it.
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2. Materials and research methodology

The calcium chloride hexahydrate (CaCl2.6H20) is an inorganic salt hydrate PCM that is
prepared from dry salt CaCl, and water. In this study, two CaCl>.6H20 products were utilized.
The first sample was reformed from old CaCl2.6H20 (a product procured 11 years ago from
Sigma Aldrich and stored at ambient conditions for this duration) which has significant phase
segregation, and the second product was procured from Sigma Aldrich with a purity of 98%.
The phase change temperature for CaCl,.6H20 is in the range of 30 °C [7]. The products were
utilized without adding any thickeners.

2.1 Preparation of CaCl..6H20

The preparation method of the reformed CaCl2.6H-0 is shown in Fig. 1. The stratified sample
can be seen with two different phases solid and liquid phase during its crystallization phase.
The sample resulted after storing it at ambient conditions for almost 11 years where it
experienced temperature above its phase change equilibrium temperature, difference in the
atmospheric pressure, and humidity which has probably triggered the phase segregation for this
product. The stratified sample of the salt hydrate was placed in an oven with a temperature of
210 °C for the dehydration process. The complete dehydration of CaCl2.6H20 is done at 200
°C which is confirmed by Karunadasa et al. [8]. All the water molecules are removed by
keeping the sample at 210 °C for 1 h. This process was followed by mixing mass concentrations
of 50.7% dry CaCl, and 49.3% distilled water. The solution was mixed for 30 mins, and it was
cooled down at room temperature for further characterization. No additional heating was
utilized during the mixing process as it has a negative impact on the preparation process [9].

Heated at 210 °C in an oven {\ Prepared CaCl,.6H,0O

(®)c (@)rem

Magnetic stirrer and heating
plate with dry salt and water

CaCl,.6H,O0 stratified phase

Fig. 1 Preparation methodology for CaCl,.6H,0O
2.2 Thermal stress test

The thermal stress test was conducted in a controlled temperature oven (DHG-9032) with an
uncertainty of £0.5 °C. To investigate the effect of the temperature on the PCM stability, a 35
g sample is placed in glass bottles and subjected to temperatures higher than its phase change
equilibrium temperature. The oven was adjusted to 50 °C, 20 °C higher than the phase change
equilibrium temperature, and three samples were tested. The trial lasted ninety days, with one
different sample removed every thirty days. To determine if the PCM was stable, further
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characterization was performed with differential scanning calorimetry (DSC) on the removed
sample to investigate its thermal properties.

2.3 Characterization of the PCM

The thermograph obtained by the DSC (MICRO-DSC7-EVO, SETARAM) provides precise
information on the thermal characteristics of the PCM. The temperature program ranges from
-30 to 50 °C, with a linear ramp of 0.5 *C/min. The DSC analysis was performed for the
CaC».6H.0 sample prepared from dry CaCl, and commercial products to compare the results.
Each sample removed from the thermal stress experiment was analyzed. The DSC sample after
the thermal stress experiment was collected from the bottom of the container, once the entire
sample was melted, without taking other samples from different levels of the container. The
DSC was used for a total of 4 cycles per test. The first thermal cycle in the DSC helped the
sample to have good thermal equilibrium with the system. The thermal properties were
presented as the average thermal characteristic of the three following thermal cycles with an
uncertainty of £0.2 °C for the phase change temperature and 1.3% for the phase change
enthalpy. The uncertainty was estimated by doing a DSC study on distilled water and
comparing the standard data available for the sample.

3. Results and discussion
DSC characterization of the PCM

The phase change process for solidification and melting of CaCl..6H2O prepared from dry
CaClz is shown in Fig. 2. The onset phase change equilibrium temperature (solid to liquid)
Tonsetm Was 30.6+0.2 °C whereas the phase change equilibrium enthalpy AssH was 177+2 J/g.
For the liquid-to solid phase change (solidification curve), two peaks are present. The onset
crystallisation temperature of the first one is Tonsets = -17.0+0.2 °C and for the second one
Tonsets = -22.0+0.2 °C. .The total phase change enthalpy is AsoiH = 146%2 J/g. The two peaks in
the crystallization process can be due to fact that the initial composition of the sample prepared
from dry CaCl> could be slightly different from the ratio of one CaCl, molecule to six molecules
of water. It also can be due to the supercooling which can trigger crystallization of one part of
the salt water mixture and the whole crystallization process is completed with the second peak-
The difference in the phase change temperature values between melting and crystallization is
due to the degree of supercooling which is quite large for the small volume of PCM
(approximately 10 pl) in the cell of the DSC. Due to the erratic behavior of the degree of
supercooling and the fact that the temperature of crystallization is linked to the volume, the
crystallization process is not considered in this work and the results presented were deduced
by analyzing the phase change process during melting. The thermal properties reported in this
work have the same tendency as reported by other research groups [7,10]. As already
mentioned, the first thermal cycle was performed to have a good thermal equilibrium between
the sample and the system. Then the average values over the next cycles of the thermal
properties are presented.

86



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

80 20
25| Temperature profile
—— Thermograph Thermograph

20
S AgH=82°C
ENST Tpus—227C I
ES B
E =
£1.0 a
z A, H=64 Jig 2
% 05 Toneers=-17 °C ’3-\
3 2
[+ - . =
T Solidification curve 3

0.0 Q

Melting curve ~
-05 ToeaM=30.6 °C
AgH=177 Jig
-0}
1 1 1 1 | 1 1
-30 -20 -10 0 10 20 30 40
Temperature (°C}) Time (h)

Fig. 2 DSC thermograph of CaCl,.6H-0 (prepared in lab)

In Fig. 3 the endothermic and exothermic thermographs for the CaCl,.6H>O commercial
product are shown. The results show similar values to the CaCl».6H>0 sample prepared in the
laboratory. The onset phase change equilibrium temperature (solid to liquid) Tonsetm Was
30.4+0.2 °C whereas the phase change equilibrium enthalpy AssH was 184+2 J/g. The onset
crystallization temperature (liquid to solid) Tonsets Was -20.7+0.2 °C, and its phase change
enthalpy AsoiH = 156+2 J/g. The same phenomenon explained in the previous section is repeated
in the third thermal cycle of the DSC where two peaks in the crystallization process are
evidenced. The results show the thermal properties of CaCl..6H20 prepared from dry CaCl,
are in an acceptable range compared to the commercial product.
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Fig. 3 DSC thermograph of CaCl,.6H,0 (Sigma Aldrich product)
Thermal stress analysis of CaCl2.6H20

The thermal stress test results are shown in Fig. 4 and Fig. 5. Due to the erratic behavior of the
degree of supercooling only the melting process is presented. Fig.4 depicts the result for the
CaCl,.6H,0 sample which was prepared from dry CaCl,. The DSC thermograph for the three
samples that were analyzed after 30, 60, and 90 days did not show much variation in the thermal
properties of the sample. The result indicates that the CaCl..6H20 sample that was prepared in
the laboratory did not show much variation in the thermal properties. A small bump was
evidenced in the thermograph which represents the 30 days thermal stress experiment. The
small bump could indicate the starting of a phase segregation. Therefore, it was concluded that
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if the temperature of the latent heat thermal energy storage system increases to 50 °C due to
thermal fluctuation the thermal properties will not vary much but it can be responsible for
starting a phase separation which can be increased further. In addition, the small bump in the
thermograph after 30 days has less impact on the thermal properties. The maximum variation
in the thermal properties evidenced was 1.63% for the phase change temperature and 4.5% for
the phase change enthalpy.
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Fig. 4 Thermograph of the melting peaks of CaCl,.6H20 (prepared in the lab)

Fig. 5 shows the thermal stress results for the commercial product utilized in this study. The
same protocol was followed for this test as described earlier. The result did not show any
considerable variation in the thermal properties due to the influence of the temperature. In the
melting process, there is a small bump which indicates perhaps the starting of a phase
segregation. This possible start of a phase segregation was detected but the thermal properties
of the PCM were not altered significantly. Afterwards, when the samples are visually inspected
two phases can be observed, which strengthens the hypotheses of phase segregation. However,
there is no significant change in the thermal properties of the sample. This could be due to the
fact that the samples were first melted and a small portion of the sample which was taken from
the bottom of the container was investigated. The maximum variation in thermal properties for
the commercial product was 0.32% for phase change temperature and 2.7% for the phase
change enthalpy. In this study, the sample that is reformed was from a product that was
procured 11 years ago whereas the commercial product was newly purchased. The partial
results show the calcium chloride hexahydrate reformed from dry CaCl, shows good
repeatability of thermal properties, but further tests will be performed in future work to
investigate the phase segregation by taking the DSC samples from different levels of the
container. If the phase segregation existed in the sample the density of the sample at different
levels in the container would not be the same. Therefore, the DSC sample should be taken from
different levels of the container to better investigate the influence of the phase segregation.
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Fig. 5 Thermograph of the melting peaks of CaCl..6H,0 (Sigma Aldrich product)

4. Conclusion

This study aims to perform stability investigation of CaCl..6H20, which is often used in
building thermal energy storage applications. Two different samples of CaCl,.6H.O were
utilized. The thermal characteristics of the sample prepared from dry CaCl, were compared to
a new commercial product available from Sigma Aldrich. The results showed the thermal
properties of the sample prepared in the laboratory are in the acceptable range. In addition, the
impact of temperature was investigated during thermal stress experiment. The thermal stress
results indicated that a small bump was obvious in the melting process of all Sigma Aldrich
product samples, including the 30 days sample made from dry CaCl,, which could suggest the
start of phase segregation. The phase segregation in both samples seems very small and did not
change the thermal properties considerably. Further characterization techniques (XRD X-ray
diffraction) will be followed to look indepth for the phase segregation in these samples. In
addition, the sample for DSC analysis will be taken from different levels of the container to
better investigate the potential phase segregation of the sample. The findings will be useful for
researchers who wish to reform an old CaCl,.6H>0 sample and use it to design a latent heat
thermal energy storage system.
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Résumé - Le stockage de chaleur par voie thermochimique est une solution d’avenir, car il permet un
stockage sur des périodes aussi longues que désiré avec une densité énergétique élevée. Des sorbants
composites a base de silice, de polyéthyléne glycol (PEG) et d’un sel thermochimique ont été étudiés
dans un réacteur a lit fixe ouvert, pour une application de stockage de chaleur pour le transport. Ces
composites ont ét€ cyclés pour vérifier leur stabilité et évaluer leur cinétique et leur capacité de sorption,
ainsi que leur densité énergétique de stockage.

Nomenclature
Cp capacité thermique massique a pression T; i-éme mesure de température le long du
- _ A o
constante, J K g1 réacteur, °C
Cge,, , . -1
Ahs  enthalpie de sorption, J g3, x humidité spécifique, g, &,
m masse, g Iingz’zces S
m débit massique, g s’ a air humide
P, pression partielle en vapeur d’eau, Pa as air s’ecd )
Qqir  chaleur sensible récupérée par I’air, J € entree u reacteur
: . . . . eau  eau sorbée
Qqir puissance thermique échangée avec , ;
air. W s sortie du réacteur
b
t temps, S

1. Introduction

Les ressources ¢énergétiques renouvelables sont décarbonées, souvent abondantes et
disponibles de fagon répartie, mais également souvent fluctuantes voire intermittentes. Des
procédés de stockage sont donc nécessaires pour mettre en adéquation ces ressources et les
besoins énergétiques. Le stockage peut ¢également €tre utilisé pour la récupération de chaleur
fatale dans de nombreux domaines tels que les transports, le batiment, 1’industrie, la santé ou
encore l'agriculture, augmentant ainsi 'efficacité énergétique a I’échelle d’un territoire.

Le stockage de 1'énergie thermique fait 1'objet de nombreuses recherches. Il comprend le
stockage par chaleur sensible, latente et thermochimique. Ce dernier est particulierement
intéressant car la chaleur est stockée sous forme de potentiel chimique, ce qui réduit les pertes
lors d’un stockage a long terme. De plus, les procédés de stockage thermochimiques présentent
des densités énergétiques ¢élevées [1]. Cependant, cette technologie est encore peu mature. Elle
est basée sur des phénomenes physicochimiques renversables impliquant des liaisons
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chimiques ou physiques : les phénoménes de charge (désorption) et de décharge (sorption) sont
respectivement endothermique et exothermique.

Cette étude porte sur la sorption de vapeur d'eau sur un sorbant solide (adsorption physique
ou chimique). La chaleur est déchargée en mettant en contact le sorbant A avec la vapeur d'eau,
qui se sorbe chimiquement ou physiquement sur le solide. Le solide A.n. H,0 est ainsi formé
en libérant la chaleur de sorption Ahg, selon I’équation :

Au cours de la phase de charge du stockage (désorption), I’équation 1 est parcourue dans le
sens retour et la chaleur Ah; est fournie au matériau, qui se dissocie pour former le sorbant A
et le sorbat H, O et revenir ainsi a I’état initial.

Dans ce projet, on étudie I'utilisation du systéme de stockage pour couvrir les besoins de
chauffage d’une cabine de camion au cours de longs trajets. Dans ce cadre, lors de la circulation
du camion (phase de charge, figure 1), la chaleur rejetée par le moteur est récupérée pour
réaliser la désorption du sorbant : de I’air préchauffé par le moteur circule dans le solide poreux,
permettant sa déshydratation. Lors de ’arrét du véhicule pour le repos du conducteur, le moteur
thermique peut étre éteint, et la décharge du réacteur de stockage permet de maintenir la cabine
du camion dans des conditions confortables. Pour cela, I’air humide de la cabine est envoyé
dans le réacteur. L’humidité est adsorbée par le sorbant en produisant la chaleur de sorption :
I’air sort donc chaud et plus sec du réacteur. Via un échangeur de chaleur, I’air préleveé a
I’extérieur peut ainsi étre réchauffé et permettre le chauffage de la cabine.

#ar from gutside

r‘,,,__-i_h;hrﬂcd air

Heal gxchanger
S T ~ Cold air
Madst abr fram nsida J from outside

Charge : déshydratation Décharge : hydratation

Figure 1 : Principe de fonctionnement du systeme de stockage thermochimique
pour le chauffage de véhicules

Grace a ce systeme de stockage embarqué, les rejets thermiques du moteur lors du
déplacement du véhicule peuvent étre valorisés et la consommation de chauffage d’appoint des
véhicules a I’arrét supprimée.

La viabilit¢ des systémes de stockage thermochimique dépend fortement de la densité
énergétique du matériau de stockage. Le développement de matériaux a haute densité
énergétique est essentiel pour aboutir a des systémes compacts et intégrables dans le véhicule.
Les matériaux les plus prometteurs a cet €gard sont les hydrates de sel, mais leurs performances
en conditions réelles ne sont pas satisfaisantes en raison du gonflement, de I'agglomération des
grains ou de la déliquescence observés lors du cyclage, qui dégradent fortement les transferts
de chaleur et de masse dans le réacteur [2]. En effet, cette déliquescence peut entrainer un
¢coulement du sel réactif en dehors du réacteur ou le bouchage des pores du réacteur par la
migration du sel. Des matériaux composites sont donc développés en imprégnant les sels dans
la structure poreuse d'une matrice. La matrice permet de disperser le sel au sein de ses pores,
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favorisant ainsi les interactions vapeur d’eau-sel. Les pores doivent également pouvoir contenir
le sel méme s’il passe en solution afin qu’il ne se répande pas hors de la matrice.

De nouveaux matériaux, appelés CCC ou CCM (Composite de Chlorure de Calcium ou de
Chlorure de Magnésium) par la suite, sont étudiés ici. Ces composites obtenus par voie sol-
gel sont notamment constitués de chlorure de calcium (CaClz) ou de chlorure de magnésium
(MgCl) dispersé au sein d'une matrice de silice et de polymeére (polyéthyléne glycol) PEG-600.
Ces hydrates de sel ont été choisis pour leur capacité a sorber des molécules d'eau a température
ambiante. De plus, les matériaux composites contenant ces sels présentent des capacités de
stockage ¢levées et semblent étre des candidats prometteurs parmi les différents composites
contenant des sels utilisés pour les applications de stockage thermochimique [3-7]. La fraction
massique théorique en CaCl, anhydre dans le CCC est de 36 %, et celle de MgCl, anhydre dans
le CCM de 25%. Les fractions massiques choisies sont proches de celles présentées dans la
littérature pour des composites avec ces sels [8-9]. Par ailleurs, la matrice de silice et PEG-600
a montré une capacité a répartir le sel de fagon homogeéne. L’objectif est en effet de développer
un composite a la fois performant et stable. La capacité du PEG a stabiliser le sel pour éviter la
déliquescence est un point important a étudier pour confirmer la pertinence du matériau. Les
résultats sont comparés a ceux obtenus avec la zéolithe 13X, qui est un matériau adsorbant bien
connu.

2. Dispositif expérimental et protocole

Un systéme de stockage par sorption fonctionnant en cycle ouvert a été congu (figure 2). Il
se compose d'un réacteur a lit fixe de 46 mm de diamétre intérieur, d'un humidificateur a bulles
suivi d’un dispositif de chauffage de I’air entrant. Le débit d'air sec en entrée est controlé par
un régulateur de débit massique. Pendant la phase de décharge (sorption), I'air est d'abord saturé
en eau a une température donnée en traversant I'humidificateur, puis chauffé afin d'atteindre les
conditions souhaitées (température et humidit€¢) en entrée du réacteur. La température
d'humidification est controlée par un bain thermostaté. Lors de la charge (désorption),
I'humidificateur est by-passé. L'air entre ainsi chaud et sec dans le réacteur.

oo AN

Hygromeétre )
) - Ty
Air comprimeé
Clrculgtlon 25 43 cm
(.P @ d’air &
T T = T3
Hygrometre ( o] | H3 €M
Lit de J D---w—-—Tz
sorbant { = | 2.0em
Bain
thermostaté T
1
[ Filtre === Cordon chauffant
D] Détendeur AD  Afficheur du régulateur
de débit
D vanne HR  Humidité relative
Humidificateur g Vanne de régulation T Température
a bulles
TR  Sonde de régulation
I% Vanne 3 voies en température

Figure 2 : Schéma du banc réacteur expérimental avec zoom sur le réacteur (a droite)
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La température et I'humidité relative en entrée et en sortie du réacteur sont mesurées a l'aide
d'hygrometres a miroir refroidi (GE Sensing Optisonde D2). Des thermocouples de type K sont
placés a différentes hauteurs au sein du réacteur, qui est thermiquement isolé. Le placement des
thermocouples est détaillé sur la figure 2 (zoom sur le réacteur a droite). Les mesures sont
relevées toutes les dix secondes via LabVIEW.

Les essais sont menés avec 56+4 g de CCC ou CCM et un débit d'air sec de
8,2 £ 0,8 NL min™!. Ce débit permet de limiter les pertes de charge a une valeur acceptable pour
la mise en ceuvre de cette technologie. Il entraine une vitesse d’air dans le lit de sorbant de
’ordre de 0,1 m s™!, typique des vitesses habituellement imposées pour les procédés de sorption.
Avant le cyclage, I'échantillon est séché¢ a 130 °C dans le réacteur. La sorption est ensuite
réalisée avec un flux d'air a 30 °C en entrée de réacteur (température T;) et a 42 % d’humidité
relative (HR). Ces conditions sont proches de celles possiblement retrouvées dans la cabine du
camion. Pour régénérer I'échantillon, de l'air sec a 130 °C circule dans le réacteur pendant 4 h.
Cette température de désorption correspond a des températures récupérables dans le moteur du
camion. Ensuite, le chauffage est arrété pour permettre au systetme de refroidir jusqu’a
température ambiante. Un nouveau cycle peut alors commencer. Trois a sept cycles successifs
de désorption / sorption sont effectués. Une campagne d’essais similaire est réalisée avec de la
zéolithe 13X BFK (diametre 1,2 a 2,0 mm, marque Kd&strolith®) pour comparaison.

3. Exploitation des mesures

La quantité d’eau sorbée au cours de chaque cycle est évaluée grace a un bilan de masse sur
la vapeur d’eau contenue dans le flux d’air. Ce bilan est intégré sur toute la durée de la phase
de sorption (eq. 2) :

Meqy = fmeau dt = fmas(xe - xs)dt ~ Mg Z(xe - xs)At (2)

oU Mg, est le débit d’eau sorbée, m,, est le débit d’air sec (constant) et At est ’intervalle de
temps entre deux relevés de mesures.

De méme, la chaleur sensible récupérée par I’air au cours de la phase de sorption est calculée
selon :

Quir = anir dt = fmas Cp,ah(T4 — TPdt = mgg Y, Cp,ah(T4 —T,)At (3)

La capacit¢ thermique de I’air humide ¢ 4, en sortie du lit est utilis€ée afin d’estimer la
chaleur récupérable par un échangeur en aval du réacteur.

Les propriétés de 1’air humide (humidités relative et spécifique, capacité thermique
massique, pression partielle en vapeur d’eau) sont calculées en utilisant CoolProp [10] a partir
de la température séche et de la température de rosée fournies par les deux hygrometres.

La masse volumique apparente du CCC et du CCM sec a été estimée & 750 + 150 kg m™ et
794 £ 68 kgm™, respectivement, et celle de la zéolithe s’éleve a 800+ 100 kg m™.
L’incertitude de mesure est importante pour les matériaux composites car les matériaux produits
en petite quantité pour ce projet ont di étre broyés manuellement, les composites ne sont donc
pas parfaitement homogenes. Dans la suite, la masse d’eau sorbée et la chaleur récupérée sont
rapportées a la masse ou au volume de matériau a la fin de la phase de désorption.

4. Résultats

Les courbes de percée obtenues au cours des quatre cycles réalisés avec le CCC sont
présentées sur la figure 3. La premiére courbe de percée (trait noir plein) a une allure différente
de celles des cycles 2 a 4, qui sont quasiment superposées (courbes bleue, rouge et orange).
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Cela s’explique vraisemblablement par une modification des propriétés initiales du matériau au
cours du premier cycle. Par la suite, les propriétés semblent plus stables car les cycles
fournissent des résultats reproductibles.

La figure 3 inclut la courbe de percée obtenue avec la zéolithe 13X (en pointillés noirs),
courbe identique sur 3 cycles successifs. Dans un premier temps, la zéolithe adsorbe quasiment
toute la vapeur d’eau fournie en entrée : le temps de percée, défini comme le temps nécessaire
pour que la pression partielle de vapeur d’eau en sortie atteigne 5 % de la pression partielle en
entrée (P, /P, . = 5 %), est de I’ordre de 40 minutes. Pour le CCC, en revanche, la percée est
immeédiate. En outre, apres la percée, la z¢éolithe est rapidement saturée en vapeur d’eau, tandis
que la cinétique de sorption est bien plus lente pour le CCC. Le temps de saturation,
correspondant a la durée nécessaire pour que la pression partielle de vapeur d’eau en sortie
atteigne 95 % de la pression partielle en entrée (P, s /P, . = 95 %), s’¢léve a environ 2 h 30 pour
la zéolithe, contre 12 h pour le CCC. Dans le cas du CCM (non représenté), 1’évolution est
intermédiaire entre celle du CCC et celle de la zéolite. La cinétique de sorption peut étre limitée
par différents phénomenes : la cinétique chimique, le transfert de chaleur, ou la diffusion de la
vapeur d'eau a travers le lit poreux ou les billes poreuses de sorbant. Une cinétique de sorption
lente peut étre avantageuse ou non selon 1’application visée et la puissance qu’elle requiert.

1,0
0,95
0.8
e
~ 0.6
Q
:ﬁ“
i fi
s 04 1Y / n°l CCC
j n°2 CCC
0,2 / n°3 CCC
] n°4 CCC
0,05 J ----------------------------------------------------- n°3 Z13X |-
0,0

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24
temps (h)
Figure 3 : Courbes de percée obtenues durant la phase de sorption pour les différents cycles
(air a 30 °C et 42 % HR en entrée de réacteur)

La figure 4 illustre 1’évolution des températures T; a Ts durant la phase de sorption pour le
CCC et la zéolithe. La température maximale atteinte au sein du lit de sorbant est bien plus
¢levée avec la zéolithe qu’avec le CCC et le CCM (non représenté) : elle est de 81 °C pour la
zéolithe, de 65 °C pour le CCM et 49 °C pour le CCC, ce qui reste tout de méme suffisant pour
le chauffage d’une cabine de camion. Cet écart s’explique par une cinétique de sorption plus
lente pour les composites que pour la zéolithe, comme évoqué précédemment. Les deux
composites retrouvent leur température initiale (30°C) apres 10 h contre 4 h pour la zéolithe.

L'énergie générée par le processus de sorption et transmise au flux d'air au cours de chaque
cycle peut étre exprimée par masse d'échantillon déshydraté (a 130 °C pendant quatre heures).
Les densités d'énergie massique qui en résultent sont présentées la figure 5. Pour le CCC
(36 m% CaCly) et le CCM (25 m% MgCl»), la densité obtenue change significativement entre
le premier et le deuxiéme cycle, puis se stabilise. Pour la zéolithe 13X, au contraire, la densité
est tres stable pour tous les cycles, comme les courbes de percée mesurées. Pour le CCC et le
CCM, la densité énergétique augmente de 20 % et 28 %, respectivement, entre les cycles n°1
et n°2. Cela peut s'expliquer par une modification des propriétés du matériau apres le premier
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cycle, favorisant les interactions de sorption entre la vapeur d’eau et le sel, comme évoqué
précédemment.
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Figure 4 : Evolution des températures durant la phase de sorption
pour le CCC (a gauche) et la zéolithe (a droite)
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Figure 5 : Densité énergétique massique des matériaux testés sur plusieurs cycles

Les résultats moyennés sont présentés dans le tableau 1 pour chaque matériau sur les trois a
sept cycles effectués. La capacité de sorption du CCC est environ deux fois supérieure a celle
de la zéolithe. Par conséquent, la densité énergétique augmente de prés de 60 % lorsque le CCC
est utilis¢ au lieu de la zéolithe. La densité énergétique volumique, quant a elle, augmente
légerement moins que la densité d'énergie massique (+ 48 %) car le CCC est moins dense que
la zéolithe. Le CCM présente une capacité de sorption et une densité énergétique plus €levée
que le CCC malgré une teneur en sel plus faible. Sa densité énergétique massique
(respectiquement volumique) est augmentée de 25 % (respectivement 40 %) par rapport au
CCC. Les propriétés de stockage du chlorure de magnésium sont donc plus prometteuses que
celles du chlorure de calcium dans les conditions étudiées.

CCC CCM Zéolithe 13X
Densité énergétique massique (kJ kg™) 782 980 482
Densité énergétique volumique (kWh m™) 154 216 107
Capacité de sorption (g, g 0,37 0,45 0,21

Tableau 1 : Densités énergétiques et capacités de sorption moyennes des matériaux testés
(en masse ou en volume d'échantillon déshydraté)

Peu d’études ont ét¢ menées dans des conditions comparables sur des matériaux composites
contenant du chlorure de calcium. Skrylnyk ef al. [9] ont testé 245 g de matériau a base de gel
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de silice et de 43 % en masse de CaCl. Ils ont mesuré une densité énergétique s’élevant a 226
kWh m™ de matériau (ou 1100 kJ kg'") lors d’une sorption a 30 °C et 39 % HR. Cette valeur
est relativement proche de la densité énergétique moyenne du CCC, malgré un débit d’air plus
de 25 fois supérieur (215 L min™!) dans 1’étude [9]. D’autres auteurs [11-12] ont obtenu une
densité énergétique de 1000 kJ kg! également en utilisant 40 kg d’un composite a base de gel
de silice et de 30 a 35 % en masse de CaCl. Il est a noter que pour les trois études citées, la
matrice (gel de silice) participe au processus de sorption, puisque le gel de silice est un
absorbant physique connu. Dans le cas du CCC, la matrice est inerte. Des densités énergétiques
plus faibles, comprises entre 42 et 135 kWh m™, ont été mesurées avec de la vermiculite comme
matrice [13-15], qui est également inerte.

Les ¢tudes sur des matériaux composites contenant le MgClz sont plus rares. Skrylnyk et al.
[9] ont également testé 245 g de matériau a base de gel de silice et de 44 % en masse de MgCl
dans les mémes conditions que les essais avec le composite de CaCls. IIs ont mesuré une densité
énergétique s élevant a 188 kWh m™ lors d’une sorption a 30 °C et 39 % HR.

5. Conclusion

Les performances énergétiques de nouveaux matériaux composites obtenus par voie sol-
gel ont été caractérisées au sein d’un réacteur fonctionnant en cycle ouvert. La stabilité des
composites apres le premier cycle a été montrée sur les 3 a 6 cycles suivants, dans des conditions
comparables a celles observables pour un stockage dans un camion.

En moyenne, la capacité de sorption du CCC et du CCM est deux fois supérieure a celle de
la zéolithe. La densité énergétique du CCC est ainsi augmentée de pres de 60 % par rapport a
celle de la zéolithe, quand celle du CCM est doublée.

Concernant la cinétique de sorption, celle-ci est significativement plus lente avec le CCC
et le CCM qu’avec la zéolithe. En effet, la saturation des composites nécessite plus de 10 h,
contre 4 h pour la zéolithe. La percée, quant a elle, a lieu immédiatement dans les composites,
et apres 40 minutes pour la zéolithe. La lenteur du processus de sorption avec les composites
engendre une diminution des températures mesurées. Les températures avoisinent ou dépassent
tout de méme les 50 °C, ce qui est suffisant pour le chauffage d’une cabine de camion.

Les nouveaux composites thermochimiques testés présentent des performances
prometteuses en maticre de stockage de la chaleur. Néanmoins, leur stabilité doit étre
correctement évaluée dans une série de conditions de fonctionnement bien plus large avant
d'étre mis a 1'échelle et intégrés dans une application réelle. L'incorporation d'autres sels tels
que SrBr2 ou MgS0O4 est également possible et a tester. Enfin, I'é¢tude d'échantillons de contrdle
sans PEG serait un complément précieux a la présente analyse pour évaluer l'impact du
polymere sur la stabilité du matériau.
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Résumé - La présente communication porte sur l'intensification des transferts de chaleur par couplage
de méthodes actives et passives. A cet effet, une étude numérique est effectuée pour explorer les
caractéristiques d'écoulement et de transfert de chaleur d'un nanofluide Al,Os/eau dans un canal a parois
ondulées présentant un rétrécissement a l'entrée et équipé de trois sources de chaleur maintenues a une
densite de flux constante et organisées alternativement sur les parois superieure et inférieure. Un
obstacle solide de section circulaire est placé au centre, au méme niveau que la deuxiéme source, tandis
qu'un champ magnétique uniforme est appliqué localement dans la derniére partie du canal ou se trouve
la troisiéme source. Les équations gouvernantes et les conditions aux limites associees sont résolues
numériquement au moyen de la méthode des éléments finis résiduels pondérés de Galerkin. L'étude
parametrique se concentre sur I'impact du taux d'ouverture a I'entrée du canal AR, du rayon de I'obstacle
R et de l'intensité du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann Ha. Les résultats révelent
une intensification du taux de transfert de chaleur avec I'augmentation de Ha et R et la diminution de
AR.

Mots-clés : Canal ondulé, Nanofluide, Sources de chaleur, Champ magnétique, Obstacle solide

Nomenclature

AR  Rapport d’ouverture Pr  Nombre de Prandtl

Amp Amplitude d’ondulations Re  Nombre de Reynolds

Bo Intensité du champ magnétique, W.b.m™ R Rayon de I’obstacle, m

Cp Capacité calorifique, J.kg*.K* T  Température, K

d Largeur d’ouverture, m U Vitesse axiale adimensionnelle
D  Diamétre de ['obstacle, m \Y Vitesse transversale adimensionnelle
Ec  Nombre d’Ekcert X, Y Coordonnées adimensionnelles
H Hauteur du canal, m

Ha Nombre de Hartmann Symboles grecs

k Conductivité thermique, W.m*.K! 6@  Température adimensionnelle
q Densité de flux de chaleur, W.m U Viscosité dynamique, kg.m=.s*
L Longueur du canal, m p  Masse volumique, kg.m?

n Nombre d’ondulations AP Chute de pression

Nu  Nombre de Nusselt o  Conductivité électrique, S.m-1
p Pression, Pa

Indices et exposants nf  Nanofluide

e Entrée g Globale

f Fluide p Paroi

https://doi.org/10.25855/SFT2024-085
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1. Introduction

Ces derniéres années, plusieurs techniques sont utilisées pour améliorer le transfert de
chaleur par convection dans les systéemes de refroidissement a base de fluides, notamment
I’adaptation de techniques passives en plagant des déflecteurs sur la paroi interne des
dissipateurs de chaleur [1,2], ou méme I’utilisation de jets orientés a travers des cavités ouvertes
soumises a des limites thermiques appropriées pour augmenter 1’échange de chaleur [3-5]. La
technique d'augmentation du transfert de chaleur par des parois ondulées est une caractéristique
tres importante, d’ailleurs de nombreuses recherches empiriques et d’études numériques
rapportées par la littérature se sont intéressees a cette technique [6-8]. Le processus physique
d'augmentation du transfert de chaleur vient du fait que la forme ondulée de la surface détruit
la couche limite formée et permet le remplacement continu du fluide pres de la paroi solide.

Les chercheurs ont récemment remarqué une technique innovante qui consiste a utiliser des
fluides de base dans lesquels des particules nanométriques a trés faible concentration sont
suspendues afin d'améliorer leur efficacité thermique. Ces fluides sont des nanofluides. Cette
nouvelle classe de fluides peut étre utilisée dans une variété d'applications techniques, y
compris I'ébullition, la condensation, le refroidissement et la lubrification des véhicules. Parmi
les travaux qui se sont intéressés a ce type de probleme nous pouvons citer une étude réalisée
par Hussain et al. [9] traitant de la convection mixte MHD 2D d’un nanofluide hybride Eau-
Al>,03-Cu s’écoulant a travers un canal ondulé ayant un obstacle circulaire. Les résultats ont
révelé que Le nombre moyen de Nusselt le plus élevé est atteint a une amplitude A = 0,05, ce
qui favorise le transfert de chaleur d’environ 200 %. De plus, une augmentation de la fraction
volumique des nanoparticules conduit a la diminution du nombre local de Nusselt sur la paroi
ondulée supérieure. Job et al. [10] ont élaboré une étude sur la convection mixte d’un nanofluide
magnétique Fe3Os-cau s’écoulant dans un canal ondulé contenant des blocs poreux en présence
d'un champ magnétiqgue oscillant non-uniforme en tenant compte des effets
magnétohydrodynamique (MHD) et ferrohydrodynamique (FHD). Le champ magnétique est
produit par deux fils conducteurs de courant placés a des positions fixes a I'extérieur du canal.
Les auteurs ont utilisé un modele & deux phases qui considere les effets de la diffusion
thermophorése et du mouvement Brownien. Parmi les résultats trouvés, la réduction de la chute
de pression avec 1’augmentation de la fraction volumique des nanoparticules et la diminution
de la fréquence d’oscillation du champ magnétique ainsi que les effets MHD, FHD. Kolsi et al.
[11] ont examiné ’effet de plusieurs nano-jets manipulés par des déflecteurs poreux vers une
paroi ondulée chaude en présence d’un champ magnétique non-uniforme. Une amélioration du
taux de transfert de chaleur de 162.5 % et 34 % pour des surfaces plane et ondulées
respectivement, a été obtenue. Les performances de refroidissement ont été affectées par la
variation de la permeabilité et de l'inclinaison des déflecteurs poreux. Ali et al. [12] ont étudié
la convection mixte dans un conduit ondulé rempli d’un nanofluide et contenant une paire de
cylindres rotatifs en présence d’un champ magnétique externe. En appliquant la méthode des
éléments finis pour simuler les équations gouvernantes, les résultats numériques ont indiqué
que les cylindres rotatifs, les surfaces ondulées et le champ magnétique incliné ont fortement
affecté la structure de 1’écoulement et le champ thermique. Le taux de transfert de chaleur
maximal s'est produit en placant le champ magnétique a un angle de 90°. Récemment, Akhter
et al. [13] ont analysé numériquement I’influence d’une source de chaleur cylindrique solide en
rotation sur la convection mixte double diffusive et la génération d’entropie dans une cavité
carrée ondulée poreuse partiellement chauffée en présence d’un champ magnétique. La cavité
est remplie d’un nanofluide hybride composé de nanoparticules de Cu et d’Al203 diluées dans
de I’eau pris comme fluide de base. Les résultats obtenus ont montré que le taux de transfert de
chaleur maximal est de 393.78 % a la vitesse de rotation la plus élevée du cylindre (o = 50) par
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rapport a un cylindre solide immobile en absence de champ magnétique, mais diminue & 261.82 %
sous I’effet d’un champ magnétique de grande intensité Ha = 100.

C’est dans le contexte de ces études antérieures que s’inscrit le présent travail, qui est une
simulation numérique de la convection forcée d'un nanofluide Al>Os/eau dans un canal a parois
ondulées présentant un jet a I'entrée et équipé de trois sources de chaleur maintenues a une
temperature constante et organisées alternativement sur les parois supérieure et inférieure. Un
obstacle solide de section circulaire est placé au centre, au méme niveau que la deuxieme source,
tandis qu'un champ magnétique uniforme est appliqué localement dans la derniere partie du
canal ou se trouve la troisiéme source. Il s’agit d’analyser principalement les effets du taux
d'ouverture a l'entrée du canal AR, du rayon de l'obstacle R et de l'intensité du champ
magnetique exprimee par le nombre de Hartmann Ha.

2. Modeéle physique

Le domaine physique, illustré sur la Figure 1, est un canal a parois ondulées de longueur ‘L,
de hauteur maximale H, présentant un rétrecissement a I'entrée de largeur ‘d’et équipé de trois
sources de chaleur maintenues a une température constante et organisées alternativement sur
les parois supérieure et inférieure. Un obstacle solide de section circulaire est placé au centre
du canal au méme niveau que la deuxieme source, tandis qu'un champ magnétique uniforme est
appliqué localement dans la derniere partie du canal ou se trouve la troisieme source. Les
fonctions spatiales définissant les ondulations des parois sont donneées comme suit
F(x) = 1- Amp (1- cos(nnx)) pour la paroi superieure et F(x) = Amp (1- cos(nnx) pour la paroi
inférieure. Le nanofluide Eau-Al203, entre a une vitesse uniforme U et Température constante
Te.

—

B
C'rlamp
magnétique
.—W”“\/\/
U, 2 Nanoftuide
T, d' :: Enu—ALo; @ H
v
‘ f(x) = Amp[1- cos(nnx)]
Ay v L
Paroi isolée = Paroi dulﬁ‘ée

X, u

Figure 1 : Domaine physique

3. Formulation mathématique

Dans le but de simplifier le probleme étudie, plusieurs hypothéses simplificatrices sont
prises en considération : 1’écoulement est bidimensionnel, laminaire avec aucune génération
interne de chaleur et une dissipation visqueuse négligeable. Le nanofluide est consideré comme
Newtoniem avec des propriétés thermo-physiques constantes.

Pour ecrire les équations de continuité, de mouvement et d’énergie Sous forme

adimensionnelle , on utilise les variables suivantes:
(x,¥) (w,v) P T-T,
xY) =2, (U,v)=—2;p = )
H Ue pnf Uez Tp - Te
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3.1. Equation de continuite
ou | av
>ty =0 1)

3.2. Equations de quantité de mouvement

oU L yOU _ _ 9P  Pf Hay 1 (0°U  0°U\ _ HiOnf Pr
u X il ay  oax + Pnf K Re (aXZ + ayz) Re Of pnf u (2)
W LV _ 0P by 1 (V3%
u ax + Vay T ax + Pnf K Re (axz + aYZ) )
3.3. Equation d’énergie
20 | 00 _ (PCo)r knr 1 (026 | 926\ | ons (PCP); E.HZ o,
Uox T Vor = Goen),, s Fum, Gt 5) o oy e U (4)
Les conditions aux limites pour les équations (1) — (4) sont :
Entrée
U=1;V=0et0=0 (5)
Sortie
Y _o.v=0et 2% -0 ©6)
oX oX
Paroi inferieure
9 T. Sous la source
ay (7)
a0 .
—=0 Ailleurs
ay
Paroi supérieure
9 - T, Sous les sources
ay (8)
a6 .
—=0 Ailleurs
ay
Le nombre de Nusselt local pour chaque source i est calculé comme suit :
qH /
__Jkr_ 1
Nu; = Ty-Te 6, ©)
La chute de pression est définie comme suit :
AP = Pm(x=0)—"Pm(x=L) (10)

L
Apres [’adimensionnement des équations gouvernantes on a obtenu les nombres
adimensionnels suivants :

1/2 2
U H c J U
e P, pr =20 (—f BgH2> ; Ec= —°¢

; Pr=——; Ha=
ky Ky CprAT
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4. Modélisation numérique

La méthode des éléments finis (MEF) résiduels pondérés de Galerkin a été utilisée pour
résoudre les équations gouvernantes et les conditions limites mentionnées ci-dessus. Etant
donné que la MEF est utilisée pour résoudre le probleme, la premiere étape consiste a spécifier
le type de maillage. Le domaine géométrique a ete transformé en un certain nombre d'éléments
triangulaires non structurés et non uniforme avec des mailles plus fines localisées prés des
parois a été appliquée, avec un nombre total d’éléments de 60526. Le solveur PARDISO direct
est selectionné pour résoudre les champs dynamique et thermique. Afin de garantir des solutions
convergées pour différentes études paramétriques un critére de convergence de 10° est
appliqué.

Pour la validation du code de calcul, nous avons comparé les lignes de courant, isothermes
et le nombre de Nusselt local avec ceux tracées par Shafgat et al. [9] dans une étude numérique
qui consiste a étudier la convection mixte d’un nanofluide hybride Eau-Al>0s-Cu s’écoulant a
travers un canal ondulé ayant un obstacle circulaire. Les résultats de la validation présentés sur
la Figure 2 et 3 sont en tres bonnes concordance.

VN - -

Lignes de courant I Isothermes
!

H 15 .

!
0
0
01
0
Shafqat et al. [9] 0
I
0
M
M

Présente étude | Présente étude

Figure 2 : Lignes de courant et isothermes a Pr = 6.2, Ha =50 et Re=100

» Shafgatetal.

Présente étude

MNux

ol
0 2 4 [ 3 10 12
X

Figure 3 : Nombre de Nusselt local de la paroi ondulée a Pr = 6.2, Ri = 1, Ha=50 et Re=100

5. Reésultats et discussion

Vu le nombre important de parameétres intervenant dans le présent travail, certains ont éte
variés alors que d’autre ont ét¢ maintenus fixes. L’intérét a été porté sur les effets de l'intensité
du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann (0 <Ha <50), le rayon de I’obstacle
solide (0.05 < R < 0.3) et le taux d'ouverture a I'entrée du canal (1/5 < AR = d/H < 1/2). Le
nombre de Reynolds a été fixé a Re = 200.

La Figure 4 illustre 1’évolution des lignes de courant et des isothermes avec le nombre de
Hartmann pour les différents rapports d’ouverture. A grande valeur de AR, le nanofluide
s’écoule symétriquement par rapport a I’axe central du canal et se caractérise par la présence
de deux zones de recirculation a I’entrée résultant de 1’expansion de 1’écoulement, et sa
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déviation vers les parois inférieure et supéricure au niveau de 1’obstacle favorisant ainsi le
refroidissement de la seconde source de chaleur. Lorsque le rapport d’ouverture est réduit, le
nanofluide est injecté a une plus grande vitesse et il est dévié vers la paroi supérieure conduisant
alors a un meilleur échange de chaleur au niveau de la premiére source. L’impact du champ
magnétique n’est perceptible que dans la zone de son application ou I’accroissement de son
intensité donne lieu a une distribution plus uniforme des lignes de courant et un meilleur
refroidissement de la derniere source.

Ha=5

Ha=40 Ha=20

Figure 4 : Lignes de courant et isothermes pour différents Ha a R=0.2 (a) AR = 1/2, (b) AR = 1/4.

Les résultats de la Figure 5, montre que ’accroissement de la taille de 1’obstacle solide
affecte beaucoup plus la structure d’écoulement et les isothermes au niveau au centre du canal
ou il est placé. Ainsi augmenter R a pour conséquence la diminution de la section de passage
du nanofluide pres de la deuxieme source donnant ainsi lieu a de forts gradients de vitesse et
une réduction de I’épaisseur de la couche limite thermique qui favorisera le transfert thermique
dans cette région.

R=02 R=0.05

0.3

R

(b) 0
Figure 5 : Lignes de courant et isothermes pour différents R & Ha = 30 (a) AR =1/2, (b) AR =1/4.

On s’intéresse a présent aux évolutions du taux de transfert de chaleur avec les parametres
de controle de I’étude, a savoir Ha, AR et R. Il est a noter que le refroidissement de la premiére
source de chaleur est beaucoup plus affecté par le taux d’ouverture du canal a ’entrée, la
seconde par la taille de I’obstacle, alors que la dernicre est fortement impactée par 1’intensité
du champ magnétique. A cet effet, un nombre de Nusselt global, défini comme étant la moyenne
arithmétique des Nu moyens de chaque source, a été introduit. Les Figures 6 et 7 illustrent la
variation de Nug avec le nombre de Hartmann pour différentes valeurs de AR et R. Il apparait
clairement que I’accroissement de ces paramétres affecte positivement le transfert de chaleur
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dans le canal. Augmenter Ha, permet d’uniformiser I’écoulement et de faire parvenir plus de
fluides a la troisieme source comme il apparait sur la Figure 4. Réduire la largeur de I’ouverture
a I’entrée du canal fait dévier a grande vitesse le jet du nanofluide vers la premiére source, et
finalement accroitre le rayon de I’obstacle cylindrique donne naissance a de forts gradients de
vitesse au voisinage de la deuxiéme source de chaleur favorisant ainsi son refroidissement.

18
174 —=— AR=1/2; —e— AR=1/3 A |—=—R=0.05; —— R=0.1; —— R=0.15

—v— R=0.2; —— R=0.25; —<+— R=0.3

—a— AR=1/4;—v—AR=1/5 _, —

16 -

Nug
Nug

10 T T T T

Ha Ha
Figure 6 : Evolution du nombre de Nusselt Figure 7 : Evolution du nombre de Nusselt
global avec le nombre de Hartmann pour global avec le nombre de Hartmann pour
différents AR a R=0.2. différents R & AR=1/4.

Les évolutions des chutes de pression dans le canal sont représentées sur les Figures 8 et 9.
Accroitre la magnitude de la force de Lorentz ou augmenter la taille de I’obstacle solide créé
plus de résistance a I’écoulement du nanofluide, alors que diminuer la largeur d’ouverture a
I’entrée a un impact positif sur AP. En effet, en réduisant AR la vitesse d’injection du nanofluide
dans le canal augmente ce qui accélére le mouvement du fluide et diminue la chute de pression.
Il est & noter aussi que ’effet résistif de la force de Lorentz est plus apparent puisqu’aux faibles
rayons de 1’obstacle les courbes sont sensiblement identiques.

2,04
81 —=— AR=1/2; —e— AR=1/3

| —2—AR=1/4; —v— AR=1/5

—a— R=0.05; —— R=0.1; —— R=0.15
—v— R=0.2; —¢— R=0.25; —<+— R=0.3

1,54

1,0 4

AP

0,5

0,0 o

[o] 10 20 30 40 50 0 10 20 30 40 50

Ha Ha
Figure 8 : Evolution de AP avec le nombre de Figure 9 : Evolution de AP avec le nombre de
Hartmann pour différents AR a R=0.2. Hartmann pour différents R a AR=1/4.

6. Conclusion

Le présent travail est une simulation numérique du transfert de chaleur par convection forcée
d'un nanofluide Al.Os/eau dans un canal a parois ondulées présentant un jet a I'entrée et équipé
de trois sources de chaleur, maintenues a une densité de flux de chaleur constante, organisees
alternativement sur les parois supérieure et inférieure. Un obstacle solide de section circulaire
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est placé au centre, en présence d'un champ magnétique uniforme localisé sur la derniére partie
du canal. Les résultats obtenus ont été exploités en mettant en évidence 1’influence de certains
parametres pertinents tels que le taux d'ouverture a I'entrée du canal AR, le rayon de I'obstacle
R et I'intensité du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann Ha. Les principaux
résultats de cette étude peuvent se résumer comme suit :
- L’augmentation du nombre de Hartmann améliore le transfert thermique et affecte sur
la derniére source.
- Le rapport d’ouverture agit sur la premicre source et a un effet significatif sur les
performances thermique.
- Laréduction du rapport d’ouverture AR réduit efficacement la chute de pression.
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Résumé - Le stockage d’énergie par pompage thermique multi-énergétique se positionne comme une
solution privilégiée pour le stockage énergétique en milieu minier. L intégration du stockage en lit garni
par pulvérisation d’huile thermique sur des roches extraites a proximité permettrait de réduire la période
de retour sur investissement et I’impact environnemental du systeme. Cette revue examine la recherche
actuelle sur ces systémes et propose une analyse critique de la faisabilité de 1’intégration du stockage en
lit garni par pulvérisation d’huile thermique sur des roches extraites localement.

1. Introduction

Les émissions de CO, causées par les activités humaines sont principalement responsables
des changements climatiques. L’industrie miniere occupe une place prépondérante dans ce
constat en tant que I’un des plus grands consommateurs mondiaux d’énergie, représentant envi-
ron 10% de la consommation mondiale [1], et contribuant a hauteur d’environ 6% des émissions
de gaz a effet de serre (GES) [2]. Cette situation est principalement due a 1’utilisation de com-
bustibles fossiles, correspondant a 62% de I’énergie finale consommée [3]. Afin de réduire son
impact environnemental, il est inévitable que le mode de fonctionnement de 1’industrie miniere
évolue vers la production d’énergie locale a partir de sources renouvelables (ENR). Cependant,
ces technologies se distinguent par leur caractere intermittent. Par ailleurs, I’un des enjeux signi-
ficatifs de cette industrie réside dans le fait qu’environ 40% de 1’énergie finale consommée est
dissipée sous forme de chaleur [4]. Une solution permettant de valoriser ces pertes thermiques
tout en résolvant la problématique d’intermittence des technologies ENR consiste a déployer
des systemes de stockage d’énergie par pompage thermique (PTES : Pumped Thermal Energy
Storage, Stockage d’énergie par pompage thermique) multi-énergétiques [5]. Malgré son poten-
tiel, I’adoption de cette technologie est entravée par son coflit, largement influencé par celui du
stockage [6]. Une approche récente dans le domaine du stockage thermique consiste a utiliser
un lit garni pulvérisé, ou le fluide caloporteur est dispersé sur le support plutdt que de 1’im-
merger completement [7]. Parallelement, en raison de 1’isolement inhérent aux sites miniers,
il est pertinent d’explorer des solutions low-tech a faible empreinte carbone. Dans cette op-
tique, I’utilisation de roches extraites localement en tant que support de stockage représente une
option envisageable. En conséquence, cet article propose une analyse critique de la faisabilité
de I’intégration du stockage en lit garni par pulvérisation (STPB : Spray Type Packed Bed - Lit
garni pulvérisé€) d’huile thermique sur des roches au sein d’un systeme PTES multi-énergétique.
Les principes des systemes PTES multi-€nergétiques et de la pulvérisation seront introduits au
sein d’une courte revue de littérature, suivie d’une analyse critique et d’une conclusion.
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2. Revue de littérature

Ce paragraphe a pour objectif de présenter les principes de fonctionnement et 1’état actuel des
systemes PTES, ainsi que du STPB. Elle offre les éléments clés nécessaires a la compréhension
de I’analyse critique qui sera développée dans la section suivante.

2.1. Systéemes PTES multi-énergétiques

Les systemes PTES s’inscrivent dans le contexte plus large des batteries de Carnot, les-
quelles définissent des systemes de stockage de I’énergie électrique convertie en énergie ther-
mique pendant une phase de charge, puis restituée lors de la décharge [8]. Leur principe de
fonctionnement repose sur la création d’une différence de température entre deux réservoirs :
le réservoir basse température (BT) et le réservoir haute température (HT). Lors de la charge,
I’énergie électrique est transformée en énergie thermique et stockée dans les réservoirs, ou dans
I’un d’entre eux. Lors de la décharge, 1’énergie thermique est libérée, permettant a la chaleur
de circuler du réservoir HT vers le réservoir BT. Ce flux thermique alimente un moteur ther-
mique, le convertissant en travail, puis en €lectricité a travers un alternateur. Ainsi, une fraction
de I’énergie électrique initiale est récupérée. Les systemes PTES se démarquent par leur sim-
plicité, leur efficacité, et des caractéristiques qui pallient les limitations des technologies de
stockage actuelles : indépendance géographique et durée de vie significative [5].

La littérature scientifique identifie deux catégories de systemes, selon le cycle thermodyna-
mique employé lors de la phase de décharge : les systemes PTES Brayton et Rankine. Chacun
de ces systemes est con¢u pour répondre a une plage spécifique de température de stockage.
Les systemes PTES Brayton sont privilégiés pour le stockage a des températures moyennes et
¢élevées, tandis que les PTES Rankine sont adaptés au stockage a des températures basses et
moyennes (jusqu’a 400°C) [9].

Pour caractériser I’efficacité de ces systemes, un indicateur couramment utilis€ est 1’ efficacité
aller-retour. Cette efficacité est définie comme le rapport entre 1’énergie électrique restituée et
I’énergie électrique fournie au cours d’un cycle complet de charge/décharge (voir Formule 1).

o EDécharge

n= = TNCharge X TStockage X T|Décharge (1)

ECharge

Les systtmes PTES Rankine sont largement prédominants dans la littérature scientifique
et dans les applications pratiques en raison de leur mise en ceuvre aisée et de colts réduits
par rapport aux PTES Brayton [10]. Une efficacité aller-retour comprise entre 60 et 70% est
souvent mentionnée. La phase de charge peut étre effectuée a I’aide d’une pompe a chaleur ou
de résistances €lectriques, bien qu’une diminution de I’efficacité du systeme soit observée dans
ce cas [8]. Le systeme comprend généralement deux réservoirs de stockage de chaleur (HT et
BT) et quatre machines : un compresseur et un détendeur pour le cycle de charge, ainsi qu’une
pompe et un détendeur pour le cycle de décharge ; le cycle de Rankine utilisant une pompe (voir
Figure 1). Des configurations réversibles ont également été explorées [11]. Le choix du type de
stockage et des matériaux varie selon 1’application. Cependant, la littérature privilégie souvent
le stockage latent alors que dans la pratique, le stockage sensible est prédominant (sels fondus,
lits garnis, etc.). Une configuration économique couramment adoptée pour les systemes PTES

Rankine consiste en un seul réservoir chaud, exploitant I’environnement comme réservoir froid
[12].
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CHARGE DECHARGE

BT : réservoir basse température
HT : réservoir haute température
C: compresseur

D : détendeur

P : pompe

Figure 1 : Charge et décharge d’un systeme PTES Rankine, adapté de [9]

Les systemes PTES multi-énergétiques représentent une amélioration des systemes PTES
évoqués précédemment. L’idée fondamentale est d’utiliser le systeme de stockage en tant que
plateforme de gestion multi-énergétique, permettant une intégration complete de plusieurs vec-
teurs d’énergie et autorisant une restitution multiple : le systeme absorbe et produit de 1’énergie
¢électrique et thermique. Il se distingue ainsi des systemes PTES classiques (voir Figure 2 et
Figure 3). Des efficacités aller-retour dépassant 100% sont souvent mentionnées [13]. Il est
crucial de souligner que I’efficacité aller-retour fait référence au rapport “€nergie sortie/énergie
entrée” et ne prend pas en compte 1’apport de chaleur supplémentaire (voir Formule 1). Dans
ce contexte, il serait nécessaire de définir un nouveau rendement prenant en considération cet
apport de chaleur. Cependant, la littérature scientifique s’est entendue sur la validité de I'utili-
sation du rendement aller-retour.

\ 4
y

Energie Energie
électrigue " |_électrigue

[0)
o &
Energie - S o Energie Intégration % Restitution
| électri;ue B § | électri;ue | —— g ——
Lz Energie B = Energie
thermique - "|__thermique

Figure 3 : Principe de fonctionnement des
systemes PTES multi-énergétiques, adapté de
[14]

Figure 2 :Principe de fonctionnement des
systemes PTES “classiques”, adapté de [14]

Les systemes PTES Rankine, en raison de leur faible température de stockage, présentent une
opportunité d’exploiter les flux de chaleur perdus pour améliorer leurs performances (intégration
thermique). La configuration optimale implique I'utilisation de chaleur de faible qualité pour
réduire la différence de température entre 1’évaporation/condensation pendant le processus de
charge [8]. Le réservoir BT est physiquement supprimé, et la source de chaleur résiduelle est
employée pour évaporer le fluide de travail pendant la charge (voir Figure 4). Bien que les
systtmes PTES Rankine soient particulierement adaptés a 1’intégration thermique, cette ap-
proche est également envisageable pour les systemes PTES Brayton, a condition que la source
de chaleur atteigne des niveaux élevés de température [15].
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CHARGE DECHARGE

Chaleur fatale
(intégration)

Chaleur
(restitution)
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Figure 4 : Intégration et restitution thermique au sein d’un systeme PTES Rankine, adapté de [13]

Concernant le processus de restitution, la majorité des auteurs suggerent I’exploitation de la
chaleur en sortie du détendeur du cycle de décharge (voir Figure 4) [16][17]. Ainsi, 1’énergie
thermique résiduelle produite apres la génération électrique est valorisée. Cependant, la resti-
tution n’est réalisable que pendant la phase de décharge, et le systeme seul ne peut fournir un
apport continu de chaleur. Une alternative envisageable consiste a utiliser un deuxieme réservoir
de stockage spécifiquement dédié a I’intégration et a la restitution thermique [5]. Cette option
manque toutefois d’études approfondies quant a sa mise en ceuvre, et les colits de stockage
augmentent, constituant ainsi un obstacle a I’adoption généralisée du systeme.

Peu d’études ont examiné en détail les performances des systemes PTES multi-énergétiques,
et les analyses se limitent parfois a une évaluation thermodynamique qui offre uniquement
un apercu des performances du systeme dans des conditions de conception, négligeant ainsi
les études économiques et environnementales. La littérature scientifique souligne unanimement
la problématique des cofits associés au systeme [6]. Plus précisément, le stockage représente
environ 30% du cofit global [18]. Ainsi, ’adoption du systeme dépend nécessairement d’une
réduction des colts liés au stockage. L’un des principaux défis est donc de trouver une solu-
tion de stockage énergétiquement efficace, abordable et idéalement a faible impact environ-
nemental. Un stockage a faible cofit mais fonctionnant a des températures proches de 400°C
requiert inévitablement 1’utilisation d’un stockage sensible. Le stockage en lit garni apparait
alors comme la solution privilégiée.

2.2. Stockage en lit garni par pulvérisation d’huile thermique

Les fluides caloporteurs les plus couramment utilisés pour le stockage thermique sensible
en lit garni sont les huiles thermiques, les sels fondus et I’eau [19]. Les fluides caloporteurs
liquides présentent des performances de transfert de chaleur plus élevées que les fluides gazeux
et réduisent les pertes de pression a des débits élevés. Bien que I’eau soit facilement disponible,
sa plage de température de fonctionnement est limitée. Par opposition, bien que les huiles ther-
miques et les sels fondus puissent fonctionner a des températures plus élevées, leurs colits et
les grandes quantités utilisées limitent leur utilisation. Pour une application donnée, les huiles
thermiques restent privilégiées en raison de la température de solidification conséquente des
sels fondus [19].

Cependant, un volume de fluide important est nécessaire pour remplir le lit garni, représentant
entre 36 et 42% du volume du réservoir [7]. Dans le but de garantir a la fois un transfert de cha-
leur efficace, des cofits réduits et un impact environnemental limité, la technologie STPB a été
proposée, avec pour objectif de minimiser la quantité de fluide présente dans le systeme [20].

110



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

Le stockage en lit garni par pulvérisation se compose de quatre éléments principaux : un
réservoir renfermant le matériau de stockage, le fluide caloporteur, et un gaz, ainsi qu’un dis-
positif de pulvérisation (voir Figure 5). Dans ce systeme, la force de gravité est exploitée pour
faire circuler le fluide caloporteur a travers le lit, occupant ainsi une fraction réduite du volume
par rapport a un lit garni classique, ou les vides entre les particules sont remplis (voir Figure 6).
Le réservoir abrite ainsi trois phases distinctes : une phase solide (le matériau de stockage), une
phase liquide (le fluide caloporteur) et une phase gazeuse (comblant 1’espace entre les phases
solide et liquide). Lors des phases de charge et décharge, le fluide est pulvérisé vers le som-
met du lit sous forme de gouttelettes, s’écoulant a travers les interstices entre les particules de
stockage sous forme d’écoulement filmique, entrainé par la gravité.

Fluide caloporteur entrant Fluide caloporteur entrant

Organe de pulvérisation

Toe®e® o ® o ol Réservoir

\ Gouttelettes de fluide caloporteur

Support de stockage

Ecoulement filmique

Gaz

) |[&—— Réservoir

Thermocline
Support de stockage

Fluide caloporteur sortant Fluide caloporteur sortant

Figure 5 :Structure d’un lit garni par Figure 6 : Structure d’un lit garni conventionnel,
pulvérisation, adapté de [21] adapté de [21]

En dépit du potentiel de ce type de stockage, tres peu d’études ont été réalisées. Xie et
al. [21] ont initialement proposé ce concept et mené une étude sur un dispositif expérimental
utilisant de 1’huile thermique, des particules sphériques en aluminium et de 1’azote comme
gaz. Le choix de I’huile thermique est motivé par les considérations abordées précédemment.
Les spheres en aluminium sont sélectionnées en raison de leur capacité thermique élevée, de
leur conductivité thermique favorable, de leur stabilité et de leur forme réguliere. L’azote est
utilisé pour éviter les problématiques de stabilité. Ces trois matériaux sont systématiquement
employés dans I’ensemble des recherches portant sur le systeme. Les chercheurs ont étudié la
rétention statique et dynamique de liquide dans le lit garni, contribuant a évaluer la quantité
de fluide caloporteur. Les résultats de 1’étude indiquent une réduction de 75% de la quantité
d’huile par rapport a un lit garni classique, pour des conditions de fonctionnement similaires.
L’étude démontre également une nette réduction des colits par rapport a d’autres systemes de
stockage, avec une diminution de plus de 50% par rapport au lit garni conventionnel. Lin et al.
[22] se sont concentrés sur les performances et la perte de charge de 1’organe de distribution,
proposant un principe de conception et un modele de perte de charge. Bai et al. [20] ont proposé
un modele numérique transitoire validé sur un prototype expérimental du systeme a 1’échelle
du mégawatt. Les résultats expérimentaux ont révélé une efficacité énergétique comprise entre
90 et 98,8% (correspondant au rendement de stockage dans la Formule 1), et une efficacité
exergétique comprise entre 75 et 88,9%. Lin et al. [23] ont étudié I’évolution de la thermocline
au sein du systeme a 1’aide d’un prototype a 1’échelle du kilowatt. Lin et al. [7] ont finalement
examiné le transfert de chaleur au sein du STPB a I’aide de ce dispositif et ont proposé une
corrélation pour caractériser le coefficient de transfert de chaleur. Les conclusions de 1’étude
indiquent que le transfert de chaleur est comparable a celui d’un lit garni classique.
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3. Analyse critique

La section précédente a présenté les principes de fonctionnement et a dressé un état de 1’art
des systemes PTES multi-énergétiques et du STPB. Cette partie propose dans un premier temps
une analyse critique sur la faisabilité de I’intégration de ce type de stockage au sein d’un systeme
PTES multi-énergétique. Par la suite, 1’utilisation de la roche en substitution des spheres en
aluminium sera abordée.

La faisabilité de I’intégration du STPB au sein d’un systeme PTES repose d’abord sur une
considération énergétique. Etant donné que 1’objectif principal du systéme est de convertir
I’énergie thermique stockée en énergie €lectrique, le lit garni pulvérisé doit etre en mesure de
maintenir une température de fluide suffisamment élevée en sortie. Dans le cadre du stockage en
lit garni conventionnel, des zones chaudes et froides coexistent dans le méme espace, séparées
par un gradient thermique appelé “thermocline” (voir Figure 6). L’efficacité du systeme est
étroitement liée a la présence de cette thermocline. L’ objectif est de minimiser son épaisseur,
assurant une stratification permettant de maintenir une température élevée et constante a la sor-
tie du stockage. Le maintien de cette stratification dépend notamment de la direction du fluide,
choisie pour suivre la stratification naturelle due a la variation de masse volumique avec la
température. Ainsi, dans le cas d’un lit garni conventionnel, le fluide circule vers le bas pendant
le processus de charge et vers le haut pendant le processus de décharge. Cependant, dans le
cas du STPB, il est impossible que le fluide remonte pendant la décharge en raison du principe
gravitaire du stockage : dans tous les cas, la circulation se déroule de maniere descendante. Par
conséquent, un probleme de maintien de la thermocline pourrait survenir, entrainant une dimi-
nution de la température de sortie et compromettant le processus. Cependant, 1’étude menée
par Lin et al. [23] a démontré que la thermocline est présente, stable et se reconstruit a chaque
cycle, assurant ainsi I’efficacité du systeme. Il est toutefois important de noter que peu d’études
ont été réalisées, et le STPB n’a jamais été€ évalué dans le contexte de la production d’énergie
électrique, encore moins au sein d’un systeme PTES.

La faisabilité repose également sur des considérations économiques et environnementales,
découlant de la réduction de la quantité de fluide caloporteur. Toutefois, les études abordées
dans la section 2.2 n’incluent pas d’évaluation économique et environnementale approfon-
die de I’'impact de cette réduction. Bien qu’une comparaison des cofits de construction avec
d’autres types de stockage ait €té présentée [21], cette étude ne démontre pas clairement I’avan-
tage économique a long terme du systeme. Ces considérations dépendent également de la
dégradation du fluide caloporteur et du support de stockage, des aspects qui n’ont pas été
évalués. Dans le cadre d’un stockage en lit garni conventionnel, Molina [24] a démontré que les
variations des propriétés thermophysiques des huiles thermiques ne sont pas significatives au
fil du temps, et que I’influence des propriétés du fluide sur le comportement global du stockage
était limitée, sauf en ce qui concerne les pertes de charge, qui dépendent fortement de la vis-
cosité du fluide. Cependant, le STPB implique une réduction de 75% de la quantité de fluide,
ce qui pourrait avoir un impact significatif sur les performances du systeme. De plus, le travail
de Molina ne couvre pas la dégradation du support de stockage, et Lin et al. [7] ont démontré
que la vitesse réelle du fluide a la surface du support de stockage est supérieure a celle des lits
garnis classiques. Par conséquent, les conditions de fonctionnement du STPB étant significa-
tivement différentes de celles des lits garnis classiques, la caractérisation du vieillissement de
I’huile thermique et du support de stockage ne peut €tre prédite et doit €tre examinée. Cette
évaluation est essentielle pour conclure sur les avantages économiques et environnementaux de
ce type de stockage.
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En raison de I’isolement caractéristique des sites miniers et dans 1’optique de favoriser une
gestion circulaire de I’exploitation tout en réduisant I’impact environnemental du systeme, il
serait intéressant d’évaluer 1’utilisation de roches extraites localement comme support de sto-
ckage. Cette perspective souléve plusieurs points qui nécessitent une attention particuliere. Etant
donné que la capacité et la conductivité thermique des roches sont inférieures a celles de I’alu-
minium [24], une étude approfondie est nécessaire pour évaluer la faisabilité énergétique de
cette substitution. Selon le type de roche, la porosité du matériau peut €tre supérieure a celle
des spheres en aluminium utilisées jusqu’a présent. Or, la quantité de fluide nécessaire au fonc-
tionnement du systeme, déterminée en fonction de la rétention de liquide [21], dépend de cette
porosité. Ainsi, la quantité de fluide requise dans le systeme pourrait augmenter, entrainant
une diminution de son attrait. Par ailleurs, les effets de vieillissement doivent étre pris en
considération, les roches étant moins résistantes que les spheres en aluminium et leur forme
étant moins réguliere. Ce manque de régularité pourrait générer des problemes de fluidité de
I’écoulement, accélérant ainsi le vieillissement du fluide et de la roche. Jusqu’a présent, aucune
€tude n’a examiné avec précision la dégradation du support de stockage, méme dans le cas des
lits garnis classiques [24].

4. Conclusion

Cette revue présente les principes de fonctionnement ainsi que de 1’état actuel des recherches
sur les systemes PTES multi-énergétiques et le STPB. L’analyse de la littérature suggere que
les systemes PTES multi-énergétiques sont particulicrement adaptés a un contexte minier. Leur
intérét est triple : (1) ils permettent de résoudre les problemes liés a I’intermittence des tech-
nologies ENR; (2) optimisent 1’utilisation des rejets de chaleur fatale; et (3) assurent 1’asser-
vissement en température d’autres processus. L’intégration du STPB se dégage comme une
option envisageable, offrant des perspectives prometteuses pour la réduction des coiits et de
I’impact environnemental du systeme. Elle permet : (1) une réduction de plus de 75% de la
quantité de fluide caloporteur par rapport au lit garni conventionnel ; (2) une diminution des
consommations €nergétiques des pompes ; et (3) une baisse des colits de construction par rap-
port aux solutions de stockage traditionnelles. Cependant, malgré ces avantages apparents, des
recherches approfondies sont impératives pour mieux appréhender ce type de stockage, notam-
ment en termes d’intérét économique et environnemental. L’ utilisation d’un support rocheux
comme alternative a I’aluminium nécessite des études expérimentales. Ces recherches visent a
fournir des données pour I’établissement d’'un modele permettant une évaluation de la faisabilité
énergétique, économique et environnementale de cette approche.
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Abstract - The current study adapted a numerical model called the simple model, which considers
regenerator imperfection losses and heat conduction losses applied to the geometry of the FEMTO-60
engine. The simulation result shows the pressure drop in the regenerator, cooler, and heater at different
crank angles and a performance comparison of the simple model with the ideal adiabatic and Schmidt
analysis of the Stirling heat pump. The simulation results using Nitrogen as working fluid at a pressure of
2.0 MPa indicate a COP of 3.7, 6.2, and 16.9 for simple, ideal adiabatic, and Schmidt analyses, respectively.

Nomenclature

P pressure, Pa

M mass, kg b overlap

W work, J in input

Q heat, J ch  compression/heater
\Y volume, m® hr  heater/regenerator
T temperature, K rk  regenerator/cooler
Greek symbols ke  cooler/expansion
a phase advance angle, degree cle clearance

B pressure phase angle, degree mean mean

Index and exponent sw  swept

c compression cle clearance

e expansion wh  heater wall

k cooler wk  cooler wall

h heater hp  heat pump

r regenerator cc cubic centimeter

1. Introduction

Currently, the energy consumption of the building has significantly risen, and the cause of
greenhouse gas emissions is due to the power source of fuel for heating and cooling applications.
The residential buildings contribute 25.4% of total energy use and 20% of greenhouse gas
emissions in the European Union [1, 2]. Moreover, most of the building's air conditioning systems
have used vapor compression heat pumps. Even though the vapor compression type of heat pump
is an existing and efficient technology for heating and cooling application it has drawn back due
to the working fluid. Therefore, the Stirling cycle heat pump is an alternative heating and cooling
application because of its natural working fluid and in certain situations, these devices have the
potential to replace the vapor compression cycle due to its theoretical maximum efficiency [3].

https://doi.org/10.25855/SFT2024-061 117
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A Stirling heat pump operates on the Stirling cycle, which consists of four thermodynamic
processes: isothermal compression, constant volume heat rejection, isothermal expansion, and
constant volume heat addition. A reliable numerical model shall be developed to estimate the
power input, coefficient of performance, and other characteristics of a Stirling cycle heat pump
and give valuable information for future research.

The numerical modeling of Stirling cycle devices starts from the simplest Schmidt analysis up to
fourth-order computational fluid dynamics analysis techniques. Schmidt developed the first
analytical numerical model for the Stirling cycle device to determine pressure distribution and
forecast performance by assuming isothermal compression and expansion space [4]. Martin
proposed the modified Schmidt model to show the effect of pressure drop and heat loss in
performance prediction [5]. Toda et al. [6] developed a modified Schmidt model for different
driving mechanisms and applied his model to gamma type Stirling engine.

Finkelstein developed the first adiabatic model; it was the most significant theoretical model in
the century and he introduced the concept of conditional temperature [4]. Urieli and Berchowitz
developed the ideal adiabatic and simple adiabatic model and a computer code was developed for
the performance prediction of Stirling engines. Generally, researchers develop different numerical
modeling techniques to predict the performance of Stirling cycle devices. Therefore, the main
objective of this research paper is to compare the Schmidt, ideal adiabatic and simple adiabatic
model typically for the FEMTO-60 engine geometry configuration and give valuable information
for future studies.

2. Schmidt analysis

Schmidt numerical model is the simplest closed form analysis of Stirling cycle devices based on
the isothermal compression and expansion space. The following assumptions are considered for
the analysis of this model:

The expansion space and the cooler are at isothermal process,

The compression space and the heater are at isothermal process,

The potential and Kkinetic energy of the gas is negligible,

There is a steady state process and the properties of the working gas are constant,
The regenerator is perfect and there is no pressure drop in the heat exchangers,
The temperature variation in the regenerator is linear,

Heat is transferred to the working fluid only in the hot and cold heat exchanger,
Heat transfer to the environment is negligible,

The volume variation in the compression and expansion space is sinusoidal.

2.1. Development of theoretical model equations

Gustave Schmidt developed a set of equations for a special case of sinusoidal volume variation
of working space for the alpha type of Stirling cycle devices. The heat pump is configured as five
components namely compression space, heater, regenerator, cooler, and expansion spaces
respectively as Urieli and Berchowitz have done for the adiabatic model [4], see Fig 1. The power
piston and the displacement piston of a Stirling engine of the Beta type are enclosed in the same
cylinder. An effective working space volume is produced when the strokes of both pistons overlap
and this volume is called overlap volume.
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Table 1: summarized equation for Schmidt Analysis [7]

119



Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

3. Adiabatic Analysis

The expansion and compression temperatures in the Schmidt numerical model were kept constant
with cooler and heater, respectively. This creates a paradoxical situation in which there was no
heat transfer over the cycle from either the heater or the cooler means that all the heat transfer
occurs in the isothermal working spaces. Therefore, in real Stirling devices, the working spaces
lead to an adiabatic process rather than the isothermal process for effective heat transfer.
Finkelstein developed the first adiabatic model; it was the most significant theoretical model in the
century and he introduced the concept of conditional temperature [4].

There are different classifications of adiabatic numerical modeling techniques and the ideal
adiabatic and simple adiabatic analysis are the two simplest models of Stirling devices. In the ideal
adiabatic model, there is no loss consideration for developing its governing equation, which is
called no loss analysis. Simple adiabatic analysis is the modification of the ideal adiabatic model,
which considers non-ideal heat exchangers. In addition, it also considers the work loss due to
pressure drop in the heat exchangers.

*Q ! Qk W,
Te I—hl Trk Te

W

Mk T Tke

me mg mp mﬁ’ I - ml:( mF? me

Ve ; mr Ve

B |—“|;h Vr 4k—| P
. . ' P P . .
" Adiabatic : Adiabatic
compression Heater(h) : Regenerator(r) Cooler(k) : expansion

space ' space

Pressure

T : :
v C Tk N
. : Tr

T
r

Length

Figure 2: Adiabatic temperature distribution

The heat pump is configured by five components serially connected and the working gas in the
heater/hot heat exchanger, and cooler/cold heat exchanger is kept under isothermal conditions see
Fig 2. Enthalpy flows across the cells through four interfaces as a result of mass flow being
compression space/heater, heater/regenerator, regenerator/cooler and cooler/expansion space.

The ideal adiabatic set of equation has 22 number of variables and 16 derivatives [7] and it is
solved from 6= 0to 360°. The seven derivative equations (Tc, Te, Qn, Qr, Qx, Weand We) are solved
by 4" order Runge Kutta algorithm. Nine analytical variables and derivatives (W, P, Ve, V¢, mc, mn,
m, Mk, and me) equations are solved analytically. Six conditional temperatures and mass variables
(Ten, Tke, Mch, Mhr, Mk, and Mye) take the adjacent higher value and are calculated analytically
respectively.
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For simple adiabatic analysis, we consider non-ideal regenerator, pressure drop in the heat exchangers and
heat transfer in heater and cooler.

3.1. Non ideal regenerator: The imperfection of the regenerator is defined based on number of
transfer units (NTU) and expressed as [4]:

StA., = 04
NTU iy = S g 046Re™ o |gld

E= ,
NTU +1 2A Pr P

Qnon—ideal,r = quoss = ( DQrideaI,max - DQrideaI,min )(1_ 8)

Where ¢k, h, A,St,Re, Pr, g,d, u are effectiveness, thermal conductivity (W/m.k), convective
heat transfer coefficient (W/m? k), area (m?), Stanton number, Reynolds number, Prandlt number,
mass flux (kg/m2.s), hydraulic diameter (m) and viscosity (kg/m.s) respectively

3.2. Heat transfer by conduction in the heater and cooler: The conduction loss modeled by the
equation below and compute the actual heat load of the heater and cooler by adding thermal loss
to the energy balance equation [8]:

Qcond = kA(T " _TWk)

W

flL ’Qh,actual = DQh,ideaI + Orioss Qcond ’Qk,actual = DQk,ideaI ~ Orioss _Qcond

Where DQ), ;.. is the heat rejected by the heater in ideal adiabatic analysis and from newton,

law of heating and cooling the following expression could be obtained and used to update the
temperature the heater and cooler at the end of the cycle.

h Tw -T fQ actual h Tw - fQ actual
Qh,actual = hA1( - h)’Th :Twh _ﬁandiQk,actual = kA<( ; k)1Tk =T k — kol

f h A f v h A
The cooler and heater heat transfer coefficient could be obtained from the correlation as:

f uC_ 0.0791u4C R .*"
h = Zr:'Pp = Zglpp = where,i=h,k,and, f, =54+1.43R "

it [
3.3. Pressure drops in the heat exchangers: The fluid has a contact with wall the heat exchangers
and this contact leads to fluid friction loss or a pressure drop loss, which affect the performance of
the heat pump and modeled by [7]:

GV, olG . +G
DW =J'360(Api d—VJdHi,Where,i =h,r,k,and, Ap, :Z]CLGZ'V'I,Q = ( Lin "°“t)
0 déo m.d. 2
The actual performance of the heat pump is calculated by:
COPhp’actual — Qh,acuaI ;Where’WaCtuEﬂ = DWin. + DWpdi

actual

Where, T, 1, f, C, w,G,V and 6 are temperature(k), length(m), friction factor, specific heat
capacity at constant pressure (J/kg.k), angular frequency (rad/s), mass flow (kg/rad), volume and
crank angle respectively.
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4. Result and discussion

In this section, the simulation result shows the work input, energy, pressure, volume, pressure
drop in the three heat exchangers and the wall and gas temperature of the working fluid at different

crank angles. In addition, it shows the performance of the device for Schmidt, ideal and simple
adiabatic analysis.
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Figure 3: Pressure vs Total volume Figure 4: Pressure vs Crank angle

The area in figure 3 shows the work input for the machine and figure 4 shows the pressure
variation in each crank angle and mean pressure of the machine. The performance of this device-
based Schmidt analysis is 15.07 which similar to Carnot coefficient of performance.
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Figure 5: Temperature vs crank angle Figure 6: Pressure vs total volume

The temperature/crank angle diagram in Fig.5 shows a large cyclic temperature variation of the
working fluid in the compression space between 302 K and 344 K and its mean values is greater
than the heater temperature. Similarly, the mean gas temperature in the expansion space is less
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than the cooler temperature. The reduction of the performance of the device from Schmidt analysis
of 16.9 to 6.2 is significant variation due to its closed form solution similar to Carnot coefficient
of performance for special case of sinusoidal volume variation and no loss analysis. However, for
adiabatic and simple adiabatic analysis are not a closed form of equation and the set of equation is solved
by numerical methods. The accumulated energy of the three heat exchangers and work is shown in
Fig.7 for ideal adiabatic analysis.
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Figure 9: Pressure vs crank angle Figure 10: Wall and gas temperature vs crank angle

The simulation results are presented from Fig 8-10 and show the variation of various parameters
with crank angle for simple adiabatic analysis. The heat exchanger pressure drop/crank angle
diagram in Fig.8 shows variation of the pressure in heat exchangers and there is maximum pressure
drop in the regenerator. Figure 9 shows the pressure of the working fluid compression and
expansion working spaces. Fig 10 shows the wall and gas temperature and the wall temperature of
the heater is less than the heater temperature. The wall temperature of cooler is greater than the
cooler temperature. The reduction of the performance of the device from ideal adiabatic analysis
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of 6.2 to 3.7 is due to its pressure drops and conduction heat transfer from the wall of the heat
exchanger.

5. Conclusion

In this paper, the numerical analysis of FEMTO-60 machine based on the Schmidt, ideal adiabatic
and simple adiabatic model is simulated. By applying the geometry of this machine for the given
governing equations of each analysis to determine the performance and various properties of the
working fluid. Schmidt analysis is a closed form and simplest analysis method as compared to
adiabatic model but its simulation result is far from simple adiabatic analysis. The simple adiabatic
model is the best as compared to the Schmidt and ideal adiabatic model due to consideration of
pressure drop and conduction heat transfer loss in the basic equations. The performance of this
machine is simulated for each model at a frequency of 7.3 Hz with nitrogen working fluid. Even
though the simple adiabatic model gives better result as compared to Schmidt and ideal adiabatic
model, the new polytropic model will be developed in future for better prediction of the
performance of Stirling heat pump.
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Résumé - Un incendie en tunnel en phase de chantier pose des difficultés spécifiques de gestion des
fumées. Nous avons étudié expérimentalement et numériquement la propagation des fumées dans un
tunnel en phase de creusement, fermé du c6té du tunnelier, sans systéme de ventilation permettant le
contréle des fumées. L’analyse des résultats s’est focalisée sur le panache en sortie de tunnel cdté puits
d’acces, identifiant les zones libres de fumées pouvant favoriser un accés des secours. La présence
d’un vent extérieur perturbe 1’écoulement en sortie et impacte la stratification des fumees dans la
galerie.

Nomenclature

C, capacité calorifique massique (J.kg™.K™)

D*  longueur caractéristique (-) Symboles grecs

g  constante de la gravité (m.s®) & taille de maille (m)

L facteur de mise a I’échelle (-) Ah  chaleur de combustion, (kJ.kg™)
m  débit massique de combustible (kg.s™) p  masse volumique (kg.m")

Q  puissance du foyer (kW) _

t temps (s) Indices et exposants

T Température (K) 0 référence a 1’air ambiant

V  Vitesse du vent (m.s™)

1. Introduction

En phase de chantier, le creusement mécanisé d’un tunnel est souvent réalisé a partir d’un
puits, par lequel un tunnelier est mis en place au niveau de la galerie a creuser et avance
progressivement sur une longueur allant parfois jusque plusieurs kilomeétres. En cas
d’incendie pendant cette phase, plusieurs spécificités rendent la gestion du feu et des fumees
différentes d’un cas de tunnel en phase d’exploitation. La ventilation est généralement arrétée
par choix opérationnel lorsque le sinistre est détecte. Les écoulements se mettent en place
dans un régime de convection naturelle, avec un effet majeur des forces de flottabilité liées a
la chaleur dégagée par le foyer. Ces fumées et 1’absence de ventilation peuvent impacter
I’oxygénation du foyer. Par ailleurs I’évacuation des fumées est asymétrique, un seul coté
étant ouvert. La puissance du foyer, la présence ou non de zones libres de fumées permettant
I’accés des services de secours, ou encore les caractéristiques du panache de fumeées observé
dans le puits d’acces sont des questions cruciales pour gérer la securité incendie.

Largement étudiés pour les tunnels en phase d’exploitation, les problemes d’incendie en
tunnel sont beaucoup moins documentés en phase de chantier. On considérera a titre de
référence 1’ouvrage d’Ingason [1], pour une présentation générale sur 1’étude des incendies en
tunnel. Les travaux de Yao et col. [2] et Ingason et col. [3] concernent plus spécifiquement
des tunnels en construction, mais la géométrie differe de celle qui nous intéresse ici. Ils
concernent un type de creusement différent, réalisé simultanément aux deux extrémités, avec
une connexion au tunnel depuis 1’extérieur par une galerie d’acces. Ils mettent en tout cas en
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avant la complexité de 1’écoulement des fumées, en particulier au niveau du puits d’acces, de
possibles phénomenes de sous-oxygénation du foyer en fonction de la position de celui-ci et
de la géométrie du réseau, ou encore 1’influence de I’effet de tirage thermique dés qu’une des
galeries est en pente. De nombreux travaux sur les tunnels en exploitation concernent par
ailleurs la ventilation et son usage pour controler les fumées, parfois avec des puits
d’extraction qui rapprochent le cas étudié de notre geométrie avec son puits d’accés. Parmi les
études disponibles, celle de Fan et col. [4] considere en outre I’effet d’un vent extérieur sur
I’extraction des fumées, un point que nous souhaitons également investiguer. Méme si leur
étude concerne un tunnel en phase d’exploitation combinant des effets de convection forcée et
naturelle, ils montrent les effets contrastés du vent, induisant selon les auteurs une possible
restriction du panache de fumées en sortie et en méme temps créant une zone de dépression
favorisant 1’extraction. La vitesse du vent et la compétition entre les quantités de mouvement
des fumées et du vent jouent évidemment un rble clé dans I’impact sur 1’extraction des
fumées.

Le LEMTA a réalisé une premiéere étude de la dynamique du feu et des fumées dans un
tunnel en phase de creusement en partenariat avec la Société du Grand Paris, dans le cadre des
travaux realisés sur le projet Grand Paris Express. Nous avons congu pour cela une maquette
(échelle 1:22°™) et analysé les résultats de simulations numériques réalisées a I’aide du code
de calcul Fire Dynamics Simulator (FDS). Nous avons considéré un trongon de galerie avec
son puits d’acces. Un foyer de type bac d’heptane a été utilise pour simuler un feu, la perte en
masse de combustible étant analysée pour accéder a la puissance du foyer. Le champ de
température dans la galerie a été déterminé avec des thermocouples répartis sur des perches
verticales implantées sur plusieurs positions longitudinales, afin de caractériser 1’écoulement
des fumées et leur évacuation vers le puits d’acces. Ce travail a d’abord été focalisé sur la
propagation des fumées dans la galerie et 1’utilisation envisagée d’un rideau d’eau pour
confiner les fumées dans la zone de foyer [5]. Il a permis de qualifier la méthode de travail
utilisée ici, combinant essais en maquette et simulation numérique. Dans Mehaddi et col. [5]
nous avons montré que I’utilisation d’un rideau d’eau ne permet pas le confinement des
fumeées. Il provoque au contraire un brassage des fumées, qui induit un remplissage complet
de la galerie, ce qui est contre-productif pour 1’accés des secours. Sur un plan opérationnel, il
faut donc laisser les fumées s’écouler, préserver leur stratification en aval et analyser leur
évacuation dans le puits d’accés, y compris sous I’influence possible du vent en surface. Cette
analyse est I’objectif principal du travail présenté ici.

Dans la suite de cet article nous proposons une description de la maquette et de sa
métrologie, la configuration des calculs sous FDS, leur validation par comparaison avec les
donneées expérimentales, ainsi qu’un ensemble de résultats représentatifs de la dynamique du
foyer et des fumées dans le puits d’acces.

2. Dispositif expérimental

Nous avons adapté la maquette a 1’échelle 1:22°™ décrite dans [5], présentée sur les
Figures 1 et 2. Elle est composée ici d’un trongon circulaire de diamétre 40 cm et de longueur
2 m et d’un puits cubique de coté 1.2 m. La longueur de ’ensemble a été réduite pour
permettre de placer la maquette dans la galerie munie de ventilateurs pour simuler 1’effet du
vent. Nous avons vérifié qu’elle est suffisante pour que la couche de fumée soit stabilisée. La
position des perches de thermocouples est indiquée sur la Figure 1. Les positions A, B et C
ont été choisies respectivement a 30, 60 et 90 cm de la sortie du tunnel, dans I’axe de celui-ci.
La position D en sortie de tunnel est localisée 10 cm avant la fin de la galerie. Les
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thermocouples sont espacés verticalement de 2 cm. lls sont de type K. La soufflerie simulant
I’effet du vent (Figure 2) permet d’imposer des Vvitesses de soufflage entre 1 et 5 m/s.

2m . : . 1.2 m Puitde

descente

A

oY

A
Y

Position du feu

1.2 m

Figure 1 : Schéma de principe de la maquette  Figure 2 : Vue longitudinale de la maquette
de tunnel avec son puits de descente dans la soufflerie.

La zone du foyer est métallique pour assurer la résistance au flux dégagé par le foyer, sur
un trongon de longueur 1 m. Le reste du tunnel et du puits d’accés sont en polycarbonate
transparent pour permettre 1’observation directe de 1’écoulement des fumées. Une balance de
précision est placée sous le foyer pour suivre la perte en masse du bac d’heptane utilisé et en
déduire la puissance dégageée avec la relation directe :

Q = m.Ah (1)

ou r désigne la vitesse de perte en masse du combustible et Ah la chaleur massique de
combustion (44,6 kJ/kg pour I’heptane, d’apres [6], valeur supposée prendre en considération
le rendement de combustion en lien avec le confinement du foyer). Les résultats qui suivent
ont été obtenus avec un bac d’heptane de 91 mm de diamétre, produisant une puissance en
régime établi de 5,5 kW. En vraie grandeur, pour un tunnel de diamétre 8.70 m représentatif
du projet réel, en appliquant les régles de similitude en L5/ pour la puissance (L facteur de
mise a I’échelle, 22 dans le cas présent), cela correspond a une puissance de 12,5 MW, ce qui
est un ordre de grandeur cohérent avec la puissance maximale du foyer que nous avons
étudiée dans [5].

3. Etude numérique

Les cas étudiés en maquette ont été simulées avec le code FDS (Fire Dynamics Simulator),
code CFD tres largement utilisé dans le domaine des sciences de 1’incendie. Il est basé sur une
résolution par méthode des volumes finis, décrivant un écoulement a faible nombre de Mach
avec une approche LES (voir [7] pour une description compléte du code et [8] pour une
analyse détaillée de la validité des sous-modeles utilises).

3.1. Configuration de la simulation numérique

Le code a été paramétré (conditions aux limites et principales grandeurs d’intérét) pour
correspondre au mieux a la maquette expérimentale, telle que présentée sur la Figure 3. Le
tunnel est reproduit a I’identique avec son puits d’acces en tenant compte des matériaux réels
(acier et polycarbonate) au niveau des parois pour le calcul des conditions aux limites
thermiques. Pour prendre en compte I’effet du vent un domaine ouvert additionnel est
considéré au-dessus du puits.
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Conditionsaux limites
ouvertes a I'atmosphére
Conditionau
limite de vitesse

Coté fermé ¥
du tunnel -
i / N

tunnel

Puits de descente

Figure 3 : Schéma du modéle numérique.

D’apres les préconisations de la référence [7], pour une bonne résolution de la puissance

2/5
du feu, une dimension caractéristique du foyer peut étre définie par D* = (L> , en
PoToCpVg

introduisant au numérateur la puissance du foyer et au dénominateur la masse volumique, la
température et la capacité calorifique de référence pour I’air ambiant, ainsi que la gravité.
Dans le cas présent D* est de ’ordre de 10 cm et il est conseillé de prendre une taille de
maille 6x respectant le critére 4 < D*/&x < 16. Dans les résultats qui suivent, le maillage est
de type structuré, homogene, avec des mailles cubiques de c6té 1 cm, ce qui est bien
conforme au critére propose et permet de représenter le foyer avec un nombre raisonnable de
mailles, méme si I’analyse n’est pas portée sur une description fine du foyer, mais plutdt sur
I’écoulement des fumées. De ce point de vue, avec 40 mailles sur une section droite de la
galerie, nous avons également une bonne résolution. Ajoutons que ce probleme de sensibilité
numérique a éte analysé dans [5] avec des tests basés sur la comparaison de résultats avec des
maillages de résolution encore plus fine pour vérifier I’invariabilité des résultats en-dessous
d’une taille de maille 6x = 1 cm.

3.2. Validation numérique

Le cas expérimental reproduit ici prend en compte la perte en masse mesurée dans le cas
d’un foyer stabilisé a 5,5 kW (simulation avec puissance prescrite) et la mise en route de la
soufflerie avec une vitesse de 3.5 m/s activée 150 s aprés 1’allumage du foyer. La Figure 4
permet de visualiser I’évolution des fumées dans la maquette. En 1’absence de vent le régime
s’établit avec les spécificités également observees lors de notre premiére étude [5]:
remplissage de la galerie en amont c6té fermé, stratification en aval laissant une zone libre de
fumées stabilisée sur une hauteur de 1’ordre de 40% de la hauteur totale, panache déversant
dans le puits d’accés. A noter qu’il est rattaché a la paroi en sortie c6té tunnel, ce qui laisse
une zone libre de fumées sur le c6té opposé, permettant un passage éventuel des secours,
d’autant qu’en aval du foyer la zone libre de fumées en partie basse peut permettre de
poursuivre dans la galerie jusqu’au foyer, bien que le plafond de fumées en partie haute puisse
avoir un impact thermique par rayonnement en particulier. En présence d’un courant d’air
latéral au-dessus du puits (a partir de la Figue 4c) le panache est entrainé et on observe un
remplissage du puits, qui perturbe méme la couche de retour dans la galerie, provoquant un
enfumage au moins partiel de la zone auparavant libre de fumées. Ces fumées sont diluées
avec ’air présent dans le puits d’acces, continuant a alimenter le foyer dont on n’observe pas
I’extinction par manque d’oxygene.
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@t=73s (b)t=1245s (c)t=158.4s

(d)t=163s (e)t=169.45s (Ht=303.1s

Figure 4 : Simulation numérique de [’écoulement de fumées dans la galerie et le puits
d’acces a différents instants. Puissance en régime établi 5.5kW. Soufflerie activée a 150s.

Pour vérifier la validité de la simulation nous avons réalisé une comparaison avec les
valeurs de températures mesurées sur la maquette dans les mémes conditions. La Figure 5
permet de comparer les valeurs mesurées et calculées sur une sélection de thermocouples
(pour améliorer la visibilité) au niveau des arbres B et C en tracant la différence de
température par rapport a la température ambiante a différentes hauteurs. Avant activation de
la soufflerie a 150 s, la température varie trés peu par rapport a I’ambiante (quelques
fluctuations au niveau expérimental en (5a) et (5c)) la fumée n’atteint pas (ou peu) les
positons des arbres B et C, en accord avec la Figure 4. Apres 150 s la montée en température
sur les deux zones B et C, en bon accord entre résultats expérimentaux et numériques,

confirme que I’activation de la soufflerie a perturbé 1’écoulement et induit un remplissage du
puits sur tout le volume.
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Figure 5: Ecart de température mesuré par rapport a ['ambiante (figures (a) et (c)) et

calculé (figures (b) et (d)) sur [’arbre B a 60 cm de la sortie de la galerie (figures (a) et (b))
et l’arbre C a 90 cm (figures (c) et (d)).

129




Congrés Francais de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 — 7 juin 2024

4. Sensibilité a la vitesse du vent

Pour investiguer 1’interaction entre le panache de sortie et la vitesse du vent, des
simulations numériques ont été réalisées en faisant varier la vitesse du vent dans une gamme
de 1 a 5 m/s. La figure 6 présente les structures des différents écoulements obtenus,
matérialisées par des lignes de courant. Ces lignes de courant sont superposées au champ de
fraction massique de suies permettant de cartographier la distribution des fumées dans le
tunnel et le puits de descente. Ces données ont été obtenues en régime établi (apres 400 s).

2T Fraction massique de sules [kg/kg]

BE.05 BE.05 0.0001 0.00012

Fraction massique de sules [kg/kg) Fraction massique de sules [kg/kg]

6E05 9E05 0,0001 000012 BE05 0605 0.0001 0.00012

X l'"“; X l"‘:
b) V=15 m/s c) V=2.5m/s
2 — Fraction massique de sules [kg/kg] o Fraction massique de sules [kg/kg]

SE08 0E05 0.0001 000012 6E.05 0E.05 0.0001 0.00012

X [m]

d) V=3.5m/s e) V=4.5m/s

Figure 6: Lignes de courant avec les contours de fraction massique de suies pour
différentes vitesses du vent. Les lignes de courant et les champs de concentration ont été
obtenus suite a une intégration temporelle sur 50 secondes (entre 400 et 450 secondes).

On peut observer que le panache de fumées en sortie du puits de descente est incliné par
I’écoulement horizontal du vent, avec une perturbation qui croit avec la vitesse du vent. Un
vortex se forme ainsi a l’intérieur du puits de descente. Il existe déja sur la Figure a) a
I’interface entre le panache sortant et le flux d’air entrant, mais il descend au niveau du puits
et fusionne avec la boucle de recirculation dans le puits. Au-dela d’une vitesse de 3.5 m/s, ce
vortex disparait et la concentration de suies augmente fortement a ’intérieur du puits de
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descente et du tunnel sous I’effet de la recirculation des fumées. Celles-ci sont en partie
diluées et de I’air extérieur reste entrainé et peut alimenter le foyer par la couche de retour en
partie basse du tunnel (noter que 1’écoulement réel est tridimensionnel et que 1’on analyse ici
un plan médian).

Pour compléter ces observations, la figure 7 illustre les résultats obtenus avec les vitesses
V =1.5m/s, 3.5 m/s et 4.5 m/s, toujours avec une activation de la soufflerie aprés 150 s. Il est
particulierement intéressant de noter qu’a 1.5 m/s D’activation de la soufflerie perturbe
I’écoulement dans un premier temps (Figures d et g), mais que la flottabilit¢ des fumées est
suffisante pour contrebalancer la quantité de mouvement induite par le vent extérieur et le
puits est finalement dégagé aprés 220 s (Figures j et m). Le panache reste entrainé
horizontalement au-dessus du puits, mais une zone libre de fumées est bien observee dans le
puits, du c6té opposé au tunnel. De plus, la zone libre de fumées en partie basse de la galerie
en aval du foyer est préservee. Par contre, plus la vitesse de vent est élevée, plus la
perturbation du panache est forte, avec une densité de fumées qui augmente partout dans le
puits d’acces et supprime les zones libres de fumees.

.
L

@V =15m/sett=128s b))V =35m/sett =128 (c)V=45m/sett=147s

dV =15m/sett=164s (e)V =35m/sett =164s )V =45m/sett =165s

(g)V=15m/sett =183s (hyV =35m/sett =201s AV =45m/sett =202s

5

GV =15m/sett =220s k)V =35m/sett =238s MV =45m/sett=238s

.

(m)V =15m/sett =245s mV =35m/sett =275s (0)V =45m/sett =275s

Figure 7 : Simulation numérique des fumées a différents instants (de haut en bas), pour une
puissance de foyer de 5.5 kW et trois vitesses de vent (1.5 m/s a gauche, 3.5 m/ au centre et
4.5 m/s a droite).
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Un travail de sensibilité plus approfondi pourrait permettre d’évaluer une vitesse critique
au-dela de laquelle la zone libre de fumées disparait du puits. Cette vitesse (de I’ordre de 3
m/s d’aprés I’ensemble des calculs et tests que nous avons réalisés) pourrait ensuite étre
transposée en vraie grandeur pour différentes puissances de foyer, celle-ci pouvant influer sur
la flottabilité et donc la quantité de mouvement des fumées. Toutefois, il faut rester prudent
dans I’analyse dans la mesure ou le vent ne peut étre représenté simplement comme une
contribution constante mais produit plutot des rafales et des instationnarités. De méme, la
position du foyer impactera aussi le refroidissement des fumées le long du tunnel et donc leur
flottabilité a la sortie. Des essais complémentaires en modifiant le sens du vent sont
également envisagés.

5. Conclusion
Nous avons réalisé une étude expérimentale et numérique d’un incendie en tunnel en phase

de construction. Les résultats numériques obtenus avec le code FDS sont en bonne

concordance avec les données expérimentales recueillies. 1ls conduisent aux conclusions
suivantes :

- L’incendie provoque le remplissage de la galerie en amont du foyer (c6té fermé), mais une
couche libre de fumées subsiste en partie basse en aval sur 40% de la hauteur de la galerie.

- Les fumées s’évacuent dans le puits d’accés en produisant un panache déversant attaché a
la paroi au-dessus de la sortie du tunnel, laissant une zone libre de fumées sur le coté
opposé du puits (permettant si besoin 1’acces des services de secours ou lutte contre le feu).

- La présence de vent au-dessus du puits peut toutefois perturber ce régime d’écoulement et
provoquer I’entrainement du panache, sa recirculation dans le puits et un remplissage des
zones initialement libres de fumées.

- En-dessous d’une vitesse critique (de ’ordre de 3 m/s a I’échelle de la maquette étudice
1:22°™), la flottabilité des fumées peut étre suffisante pour dégager le puits et redonner
une zone libre analogue au cas sans vent. Toutefois la présence de rafales ou autres
instationnarités n’a pas été étudiée a ce stade et demanderait une analyse complémentaire.

Le travail engagé va se poursuivre a deux niveaux. Au niveau acadéemique, une analyse
fine de la vitesse critique qui produit le remplissage du puits d’accés sera menée pour
differentes conditions de puissance de foyer, de vitesse de vent et de hauteur du puits d’acces,
avec recherche de conditions seuils en termes de nombre de Richardson ou Froude par
exemple. L’étude des effets de pente et de tirage thermique induit, ou encore de la sensibilité
a la puissance et a la position du foyer est également prévue. Sur un plan opérationnel une
extraction partielle des fumées pourrait étre envisagée avec le dispositif de ventilation existant
pour I’aération du chantier, mais I’impact sur I’apport d’oxygéne au foyer doit également étre
pris en compte et interroge sur les conséquences d’un tel choix opérationnel.
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Résumé - Cette étude évalue la capacité des briques de terre compactées (BTC) du nord de la France a
maintenir des conditions intérieures confortables, en tenant compte de Il'importance du confort
intérieur dans le choix de nouveaux matériaux de construction en réponse aux préoccupations
environnementales. Pour ce faire, les comportements hydrique et thermique de la terre crue ont été
analysés a I'échelle de la brique. A I'échelle du mur, divers scénarios représentant des situations de la
vie réelle ont été étudiés. Un mur de dimensions 50 x 50 x 10 cm® a été construit et placé dans une
chambre climatique, simulant deux conditions thermiques extérieures distinctes avec une humidité
relative (HR) fixée a 50%. L'environnement intérieur a été maintenu a 20°C et 50% HR. Les résultats
soulignent les propriétés thermophysiques avantageuses des BTC par rapport au béton et a d'autres
matériaux biosourcés. Une analyse approfondie a I'échelle du mur, comprenant des cycles de
température, a révélé un refroidissement plus rapide que le chauffage, avec une stabilisation aprés 10
heures d'exposition a une température constante de 40°C.

Nomenclature

BTC Briques de Terre Compactée Symboles grecs

a Absorption capillaire, Kg.m?%s™ 5 Perméabilité a la vapeur d’eau , Kg.m
W;  Teneur en humidité capillaire, Kg.m™ lstpat

MBV Moisture Buffer Value, g.(m2.%HR)! A Conductivité thermique, W.m~ LK~ 1
C,  Chaleur spécifique, J.kg™. K™ o Diffusivité thermique, m*s™

1. Introduction

De nombreuses initiatives ont été mises en place pour atténuer I'impact de la construction sur
la consommation d'énergie et I'environnement en général. En paralléle a ces préoccupations
environnementales, le confort des occupants et la qualité de I'air intérieur émergent comme
des facteurs cruciaux dans la sélection des matériaux de construction. La terre, utilisée comme
matériau de construction naturel au méme titre que le bois depuis les débuts de I'humanité,
semble répondre a toutes les exigences précedemment énoncées. Elle se trouve en abondance
et peut étre réutilisée ; elle nécessite un minimum d'énergie pour sa transformation et son
transport, ce qui en fait une option attrayante. La terre crue présente des propriétés thermiques
et hygroscopiques remarquables [1-3], offrant la possibilité¢ de créer un environnement
intérieur confortable tout en réduisant la dépendance a la climatisation et au chauffage. Ce
travail s'engage a analyser les propriétés thermophysiques de la terre crue en vue d'évaluer sa
capacité a assurer une isolation efficace. Pour ce faire, ces propriétés ont été examinées a
I'échelle de la brique et de la paroi, permettant ainsi de comprendre la réaction de la terre crue
dans des conditions météorologiques séveres et réalistes.
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2. Matériels et méthodes

2.1. Matériaux

Les briques de terre cure utilisées dans cette étude proviennent d’une briqueterie située dans
le Nord de la France. Elles sont composées uniquement de la terre compactée. La terre a été
intégrée dans un moule métallique manuel de compactage, ou les briques de dimension
standards ont été compactées. Ces BTC ont une dimension de 22 x 10 x 6 cm?3 et possedent
une masse volumique de 1880 kg.m™ avec une porosité de 26%.

2.2. Caractérisations des propriétés thermo-hydriques

2.2.1. Propriétés hydriques

Les propriétés hygroscopiques ont été caractérisées dans le but de comprendre le
comportement de la brique lorsqu'elle est soumise a des variations d’humidité environnante,
ainsi que sa capacité a réguler le milieu intérieur par I'échange de vapeur d'eau. A cette fin,
I'absorption capillaire a été analysée conformément a la norme NF EN 15801[4], fournissant
des informations sur la capacité de la brique a absorber I'eau lorsque sa surface entre en
contact avec celle-ci. La MBV (Moisture Buffer Value), mesurée selon la norme du protocole
du NORDTEST [5], indique le potentiel de la brique a stocker et évacuer I'numidité en
réponse a des niveaux d'humidité variables. La perméabilité a la vapeur d'eau évalue la
capacité d'un matériau a transférer I'numidité lorsqu'il est exposé a un gradient d’humidite,
mesurée par le test de la coupelle selon la norme NF EN ISO 12572 [6]. L'isotherme de
sorption/désorption nous renseigne sur la capacité de la brique a adsorber/désorber la vapeur
d'eau lorsqu'elle est soumise a une humidité donnée. L’ appareil utilisé est un Vsorp de chez
ProUmid.

2.2.2. Propriétés thermophysiques

Le Hot Disk a été utilisé pour évaluer la conductivité, la diffusivité thermique et la chaleur
spécifique de la brique ( Figure 1),
conformément a la norme NF EN 1SO 22007-2 [7]. Le dispositif utilisé pour cette méthode
était le TPS 2500 S de Thermoconcept, qui dispose d’une sonde plate (sonde 5501) qui est
insérée entre deux échantillons identiques. Cette sonde agit comme une source de chaleur,
augmentant la température de 1’échantillon tout en enregistrant 1’augmentation de la
température au cours du temps. Plusieurs mesures ont été effectuées pour différentes
orientations et tailles d’échantillons. Les propriétés thermophysiques des briques séches et
humides ont été evaluees.

En outre, pour évaluer I’impact de ’humidité et de la température sur la terre, les propriétes
thermophysiques ont été mesurées dans diverses conditions. Un échantillon de 11 x 10 x 6
cm? a été placé dans une chambre climatique connectée au Hot Disk. La conductivité et la
diffusivité thermique ainsi que la chaleur spécifique ont été mesurées a différents niveaux
d’humidité relative (10%, 50% et 80% HR) et pour des températures allant de 10°C a 40°C (a
des intervalles de 10°C) a chaque niveau d’humidité.
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Figure 1 : Hot Disk mesurant les proprletéév priques retaillées

2.3. Etude expérimentale a I’échelle de la paroi

2.3.1. Construction du mur

Un mur de dimensions 50 x 50 x 10 cm3 a été construit en utilisant des BTC et du mortier de
terre provenant de la méme briqueterie (Figure 2(a)). Avant de commencer les expériences, le
mur a subi une période de séchage de deux mois en laboratoire pendant I'été. Des capteurs de
température et d'humidité (MSR 145B, TH industrie) ont été placés a différentes profondeurs
dans le mur, un sur chaque face et trois dans I'épaisseur du mur ; plus précisément, a 2,5 cm, 5
cm et 7,5 cm de la face extérieure, positionnés dans la zone centrale.

2.3.2. Dispositif expérimental

Une paroi a été construite et installée dans un environnement bi-climatique. Ce dispositif a
permis d'exposer les deux faces du mur a des conditions hygrothermiques distinctes,
représentant respectivement I'environnement extérieur et I'environnement intérieur. Le
systeme bi-climatique utilisé dans I'étude comprend une chambre climatique (Memmert ICH
260) dont la porte est retirée et remplacée par un cadre métallique congu sur mesure pour
soutenir le mur et le relier a la chambre. L'ensemble du dispositif est installé dans une piéce a
température contrélée (fixée a 20°C) et a hygrométrie ambiante. La chambre climatique est
utilisée pour simuler I'environnement extérieur en soumettant la face extérieure du mur a des
cycles de température dynamiques, tandis que la face intérieure est exposée a température
constante et humidité ambiante pour représenter I'environnement intérieur d'un batiment. Les
surfaces latérales du mur ont été isolées avec 4 cm de polystyrene expansé pour éviter les
fuites thermiques et assurer un transfert hygrothermique unidirectionnel (Figure 2(b)).

(a)

Figure 2 : Dispositif expérimental ; (a) préparation de mur de terre crue ; (b) installation du mur dans
la chambre climatique
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2.3.3. Scenarios

thermiques

Le mur placé dans la chambre bi-climatique a été soumis a différents scenarios.
L'environnement intérieur est resté constant a 20°C et 50% HR. Quant aux conditions
extérieures, I’humidité relative était de 50% HR et la température a suivi divers scénarios.
Dans le premier scénario, une simulation jour/nuit d'une canicule a été réalisée, la température
étant maintenue a 40°C pendant 12 heures pour représenter la journée, puis a 20°C pendant 12
heures pour simuler la nuit. Le second scénario prévoyait un chauffage continu a 40°C jusqu'a
I'obtention d'un état d'équilibre (Figure 3).

Chambre climatique /milieu extérieur :
Humidité constante : 50%

Premier cas :

Cycles de température
40

20°C

12h T
1
1

12h

Deuxiéme cas :
Chauffaae continue

Chauffage continue a 40°C

20°C

Figure 3 : Scénarios appliqués au mur

10 cm

3. Résultats et discussion

3.1. Propriétés hydriques de la brique

50 cm

<
<

Milieu intérieur :

Humidité constante : 50%
Température fixe : 20°C

Le tableau 1 présente les propriétés hydriques de la brique comparées a celles de la littérature.
Ses propriétés hydriques semblent similaires a celles d'autres matériaux en terre crue.

Tableau 1 : Propriétés hydriques de la brique de terre en comparaison a la littérature.

Matériaux Absorption Teneur en humidité MBV Perméabilité a la Teneur
capillaire capillaire (gm vapeur d’eau en eau
a W; 2 (%HR)™Y ox 10~ (%)
(kg.m?.s2) (kg.m™) (kg.m*stPa?t)
Ce travail 0,17 135 3,26 1,3 4.4
Belarabi et al.
[8] (Torchis) ) i 14 1,08 51
L.Soudani
9] (pisé) o >0
L.Laou [10]
(brique de 0,092 2,74 1,2 3,4
terre crue) i
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3.2. Caractérisations des propriétés thermophysiques a I’échelle de la brique

Le tableau 2 présente les résultats des propriétés thermiques obtenus sur une brique dans des
conditions ambiantes. En comparaison avec Khoudija et al. [11], la valeur de la chaleur
spécifique est de 1168,83 J.kg™.K™ pour des briques en terre, ce qui est Iégérement plus élevé
que celle obtenue pour notre brique (800 J.kg™.K™). Ben Mansour et al. [12] ont rapporté une
chaleur spécifique de 520 J.kgt.K™ et une diffusivité thermique de 0,9 mm?s™ (contre
0,7 mm?.s™ dans cette étude) pour des briques en terre de masse volumique similaire.

La conductivité thermique de la BTC (1,15 W.m™.K™) semble Iégérement plus élevée que les
valeurs rapportées d’autres méthodes de constructions de terre crue. Cagnon et al. [13] ont
établi une corrélation entre la conductivité thermique et la densité ; pour les briques de terre,
la conductivité thermique était de 0,5 W.m™.K™ pour une densité de 1900 kg.m, ce qui est
nettement inférieur aux valeurs obtenues dans cette étude. Ben Mansour et al. [12] ont
démontré une relation entre la densité, la porosité, la pression de compression des BTC et
leurs propriétés thermophysiques. Les résultats indiquent qu'une diminution de la densité
apparente entraine une réduction de la conductivité thermique pour les briques de terre
compactées, ce qui donne une conductivité thermique de 0,9 W.m™.K™ pour une BTC de
densité de 1800 kg.m™. Brambilla et al. [14] ont rapporté une conductivité thermique de 0,79
pour une BTC de densité de 1900 kg.m™. Selon Hany et al. [15], les BTC avec 10% de ciment
a 1995 kg.m™ présentent une conductivité thermique de 1,262 W.m*.K™. La valeur de
conductivité thermique obtenue (1,15 W.m~ t. K™ 1) dans cette étude semble étre en accord
avec celles de la littérature pour le méme mode de construction en terre crue. Pour Laurent
[16], une relation linéaire entre la densité et la conductivité thermique de la terre crue a été
démontrée et est en corrélation avec nos resultats. De plus, ces valeurs de conductivité
thermique sont inférieures a celles des matériaux de construction conventionnels tels que le
ciment et le béton, qui se situent autour de 1,2 W.m~ LK~ 1 [16-17].

Tableau 2 : Les propriétés thermique de la brique a température ambiante et 50% HR.

Conductivité thermique Diffusivité thermique Chaleur spécifique
A (W.mLK?) o (mm?.s™) C, (J.kg™.K™M
1,15+ 0.03 0,70 £ 0.04 800 + 40

Une brique de 11 x 10 x 6 cm?® a été soumise a des variations d'humidité relative et de
température dans une chambre climatique tout en étant connectée au Hot Disk pour les
mesures de conductivité thermique. La réponse de la brique aux variations de la teneur en
humidité et de la température est illustrée a la Figure 4. La conductivité thermique de la BTC
augmente avec l'augmentation de I'humidité relative. Cependant, aucun changement notable
n'est observé avec les augmentations de température. Ces résultats sont cohérents avec les
études précédentes de Collet et al. [18] et Laurent [16], qui mettent en évidence une
corrélation linéaire entre I'évolution de la conductivité thermique et la teneur en eau ; ce qui
est observé dans la réponse du BTC aux variations de HR dans la Figure 4(b), ou la
conductivité thermique semble augmenter avec I'augmentation de I'numidité pour toutes les
températures. En outre, cette augmentation reste relativement modérée et se situe dans la
marge documentée dans la littérature existante.
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Figure 4 : Variation de la conductivité thermique en fonction de la variation de la température et de
I’humidité relative.

3.3. Réponse thermique de la paroi soumise aux cycles de température

Le mur était soumis a plusieurs scénarios visant a comprendre sa réaction a des cycles de
température variables. Le premier cas a simulé une canicule avec des fluctuations de
température de 40°C pendant 12 heures (représentant la journée) a 20°C pendant les 12 heures
suivantes (représentant la nuit). Ce cycle a été répété pendant 7 jours pour évaluer sa
coherence. La figure 5 illustre I'évolution de la température en fonction du temps a différents
endroits du mur pendant 3 cycles. La répétitivité de ce cycle au cours des 3 jours est évidente.
A une température extérieure de 40°C, la température la plus élevée enregistrée sur la face
extérieure du mur a atteint 34,86°C. Un gradient de température est observable entre les
capteurs placés sur les faces externes et internes du mur, indiquant une différence de 9,81°C.
Pendant la phase de refroidissement, tous les capteurs a différentes profondeurs ont enregistré
des températures autour de 20°C. Au contraire, pendant la phase de chauffage, des variations
perceptibles ont été observées entre les différentes positions du mur. Cet écart suggere des
réponses différentes du mur aux phases de chauffage et de refroidissement, ce qui signifie que
le processus de refroidissement est plus rapide que la phase de chauffage.

45

extérieur Ocm— — 25em Sem 7.5cm - - - 10cm intérieur
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Figure 5 : Réponse de la paroi pour des variations cycliques de température entre 40°C et 20°C.

3.4. Comportement de la paroi sous un chauffage continu a 40°C

Dans le deuxieme scénario de cette étude, la température extérieure a été maintenue constante
a 40°C jusqu'a ce qu'elle atteigne un état stable. La figure 6 illustre le comportement de la
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température du mur pour différentes profondeurs en fonction de la variation du temps. Il a
fallu environ 10 heures pour que le mur atteigne la stabilité thermique, avec une température
maximale de 36,6°C sur la face extérieure et de 26°C sur la face intérieure.

extérieur Ocm - - 25em Scm T5cm

B 10 cm
45 -

'S
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[
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Temperature (°C)
-

i

N
[=}
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15
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Temps (h)
Figure 6 : Evolution de la température au cours du temps dans l’épaisseur du mur

La figure 7 présente I'évolution de la température au cours du temps a différentes profondeurs
du mur. La surface extérieure a réagi rapidement au chauffage, montrant une augmentation
initiale de 12 degrés au cours de la premiere heure. Cependant, le taux d'augmentation de la
température diminue au fur et a mesure que I'on s'enfonce dans le mur. Comme indiqué, la
paroi atteint sa température4£naximale de 36°C apres 12 heures de chauffage continu.

—=—1t=0h t=1h t=3h ——t=6h t+=12h

35 4
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10 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 1
Profondeur dans le mur (cm)
Figure 7 : Profils de température a travers le mur a différents moments du chauffage

4. Conclusion

Cette étude porte sur I'analyse de la conductivité thermique et des propriétés thermiques d'une
(BTC) ainsi que sur le comportement thermique d'un mur construit a l'aide de BTC et de
mortier de terre. Les propriétés hydriques révelent que la brique est capable de réguler
I'numidité de I'environnement intérieur grace a sa capacité a absorber et désorber I'eau. Les
résultats démontrent qu'a une température de 20°C et une humidité relative de 50%, la
conductivité thermique mesurée (1,15 W.m~ 1K™ 1) est en accord avec les valeurs de la
littérature. De plus, l'augmentation de I'humidité relative entraine également une augmentation
de la conductivité thermique du BTC, alors que les variations de température n'ont pas produit
de modifications significatives.

Un mur a été construit et placé dans une chambre bi-climatique permettant des variations de
température et d’humidité sur les deux faces du mur afin d'étudier lI'impact des variations
thermiques sur le transfert de chaleur. Alors que la face intérieure a conservé une température
constante de 20°C et une humidité relative de 50%, la face extérieure a connu deux cycles de
température distincts. Dans le premier scénario, imitant une canicule, alternant entre le jour et
la nuit, le mur a présenté des réponses différentes pendant les phases de chauffage et de
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refroidissement, indiquant un processus de refroidissement plus rapide que le chauffage.
Pendant la phase de chauffage continu a 40°C, le mur a mis environ 10 heures pour atteindre
la stabilité thermique. Enfin, une étude numérique sera trés prochainement entreprise afin de
valider le modéle de transfert thermique a travers la paroi pour estimer dans un deuxieme
temps le comportement statique et dynamique de ce type de construction pour différents
climats
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Abstract

The objective of this study is to develop a transient CFD model representing the dynamic behavior
of Trombe walls. The current model takes into consideration variable solar radiation as well as the
presence of occupants and their activities. The temperature and velocity profiles at different locations
are plotted. The moisture's impact on the hygrothermal behavior is then investigated. The results show
that the relative humidity distribution inside the system is mainly influenced by the ventilation strategy
in which the moisture is accelerated and transported by the flow in the case of vents opening. The finding
revealed that the maximum relative humidity (RH) reached in the system doesn’t exceed 22%. However,
due to the lower temperature values observed in the system during overcast winter nights, there is a
potential condensation risk on glass and wall surfaces. Furthermore, the results indicate that the Trombe
wall can ensure the occupant's thermal comfort from 11 am to 4 pm during overcast wintertime.

Nomenclature

AAC aerated cellular concrete WVv water vapor
Co specific heat, J.kgt. K Yi local mass fraction of each species
Dm moisture diffusivity, m2.s?t CFD Computational Fluid Dynamics
D+ thermal diffusivity, m?s? Greek symbols
DO Discrete ordinate a  absorptivity
hext heat transfer coefficient, W.m2.K' € em'SSWI_tY_
Ji moisture diffusion, kg.s.m? A conductivity, W.m™, K*
Ri  Reaction pu  Dynamic viscosity, kg.m™. s*
: -3
RH relative humidity, % p denm}f' k_g._m
S, source term T transmissivity
1

S, Schmidt number I_ndex and exponent

a air
T temperature, K . .

. i species

t tmes r  radiation
UDF user-defined function

t  turbulent

v velocity m.s*

1. Introduction

In the context of the current worldwide energy situation, the building sector stands as a
substantial contributor to worldwide energy consumption and the emission of greenhouse
gases. Therefore, to improve the building's energy performance and hygrothermal comfort, it
is crucial to adopt renewable energy resources and eco-friendly engineering solutions. Among
various technologies, Trombe walls, are recognized as a cost-effective solution to reduce
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energy consumption. Nevertheless, the traditional Trombe wall design presents numerous
benefits, it also has drawbacks such as overheating, heat loss, and reverse thermo circulation
which require a careful selection of its design parameters and operation management.

Several theoretical and experimental studies have been carried out to investigate the thermal
behavior of Trombe walls under various weather conditions and evaluate the impact of its
geometrical parameters on its overall thermal efficiency. However, to date, very few developed
CFD models take into account the dynamic behavior of such a system, and most of the available
models in the literature do not consider the effect of moisture on Trombe walls as the focus is
often on the determination of its thermal efficiency.

Despite the importance of insulation in decreasing heat loss, numerous researchers have
pointed out that introducing insulation layers into Trombe walls could lead to potential moisture
accumulation or condensation on the wall surface, especially in extreme climatic conditions
[1],[2]. Therefore, it is important to maintain normal moisture conditions for ensuring occupant
comfort, and reliable operation of facade systems. Few numerical analyses have examined the
impact of moisture on Trombe walls during the overcast winter season. The occurrence of these
moisture-related issues is determined by the system's specific temperature difference and
relative humidity levels. In addition, in the literature, only a few numerical studies have been
identified that analyze the effect of relative humidity on Trombe walls in hot humid weather
conditions. In such climatic conditions, the amount of moisture content in the air is dissimilar
and may vary by 10g of moisture per kg of dry air compared to dry climate which highly affects
the performance of solar chimneys as stated by Sudprasert et al.[3]. Through a 2D steady-state
CFD model and by considering uniform temperature, the authors have compared the effect of
moist air on the temperature and velocity profiles of the solar chimney in Thailand. The results
indicate a reduction of the average velocity in the gap and a higher air temperature at the outlet
when increasing the relative humidity. On the other hand, Dahire et al. [4] have developed a
numerical model of solar roof chimneys and analysed the effect of relative humidity on the
performance of the chimney channel by considering the moist air as a participating medium to
radiation. Their results support the other studies. The authors underline that increasing relative
humidity at constant temperature leads to a decrease in the air mixture density which in turn
results in a decrease of the air mass flow rate due to a reduction in buoyancy. However, it is
well recognized that steady-state models do not properly represent system behavior because
unstable climatic factors result in unstable surface temperature distribution. This is also
impacted by the thermophysical properties and the geometrical design parameters such as the
thickness and the height of the wall. Indeed, research done by El-Sherief et al. [5] has
demonstrated that in the case of high solar radiation, a humidifier placed at the back of the solar
chimney can increase the velocity of the solar chimney and enhance the natural convection
process. Consequently, there is a need for a more accurate model capable of capturing the
dynamic behavior of such a system to analyze how design decisions affect the performance of
Trombe walls and hygrothermal comfort.

This paper aims to develop a transient CFD model that simulates the dynamic behavior of
a conventional Trombe wall. Since there is no a priori method for establishing optimal
numerical parameters, mesh grid, and time step sensitivity analysis are first performed. Then,
several user-defined functions and sources are implemented to take into consideration variable
solar radiation as well as the presence of occupants and their activities.
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2. Model description
2.1 Model geometry

The CFD model is based on the geometric specifications of an existing Trombe wall test
bench located at the laboratory, which has dimensions of 2x1.97 meters in width and height
respectively. The experimental model represents a typical Trombe wall coupled to a room.
The glass is 8mm thick, and the thermal storage wall is made of 20 cm thick aerated cellular
concrete. The room walls are insulated on the outside with a layer of thick polystyrene to
reduce heat loss. A solar simulator consisting of 18 halogen lamps is used to replicate the
solar radiation ranging from 0 to 1000W.m™. Our case study covers the same boundary
conditions and material properties of the experimental test bench. The room walls are
assumed to be adiabatic. At the glass surface, a combination of convection and radiation
conditions is taken into account. The heat transfer coefficient is determined using the
following correlation:s,,; = 5.7 + 3.8vy,in4[6]-

_,<7190cm—>
25::m* u i

19.5crh¥""
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i - S 19cm20cm
Figure 1: View of the test bench Figure 2: Test bench dimensions

Thermophysical p Co A c “ T
properties (kg.m) (J.kgt. K1)  (W.mt KD
Glass 2500 800 1.020 0.89 - 0.9
Polystyrene 30 1450 0.038 0.90 0.1
Aerated
concrete 450 1000 0.110 0.85 0.95

Table 1: Thermal properties of the physical model

2.2 Sensitivity analysis

To calibrate the model, a preliminary analysis is conducted to assess the sensitivity of the
results to grid and timestep size. Fixed boundary conditions, as represented in Figure 3, are
selected to conduct this analysis. To investigate heat transfer and fluid dynamics, governing
equations that address energy, momentum, and mass conservation are used. Specifically, we
incorporate the DO (Discrete Ordinate) radiation model and k-o SST technique, along with the
Boussinesq approach, to effectively address turbulence and natural convection phenomena.
The average wall temperature is used as a reference point, and the relative error is employed
as a metric to evaluate the results' dependency on mesh size. The results as represented in
Figure 4, indicate that, among all the cases considered, meshes of size 3mm and 5mm exhibit
convergences, with relative errors less than 1% affirming these mesh's capability to accurately
capture the temperature distribution in this region. For the timestep size analysis (Figure 5), a
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more sophisticated approach is adopted to compare results, involving the utilization of a
regression algorithm for extrapolating all data points. Subsequently, Mean Absolute Error
(MAE) and Root Mean Square Error (RMSE) are employed as metrics to assess the
performance of the predictive model. Following the validation of the predictive model, relative
error is used to determine the appropriate timestep size. Consequently, a mesh size of 5mm and
timesteps of 10s are selected for further analysis.

adiabatic 330
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Figure 3: Boundary conditions Figure 4: Mesh size effect Figure 5: Time step effect

2.3 Description of the species model in Ansys fluent

The moisture transport in the air involves convection and diffusion mechanisms, as
represented in Equation (1)

0 - —
a(pYi)+V.(pVYi)——VJi+Ri+Si 0

where R; is the reaction mechanism and S; is the source term.

The diffusion of water vapor in air as represented in Equation (2) is described by Fick's law,
which asserts that the diffusion process is directly proportional to the mass fraction.
Additionally, this model incorporates thermal diffusion, commonly referred to as the Soret
effect. The influence of turbulence on diffusion is considered by the introduction of the
turbulence diffusion coefficient. This coefficient is computed as the viscosity ratio to the
Schmidt number, encapsulating the impact of turbulence on the overall diffusion dynamics. [7]

t vT
Ji=~— (pDi,m + ;‘—Ct) VYi=Dr;i— (2
2.4 Thermo-hygrometric model specification

In reality, solar radiation follows a complicated and dynamic pattern. Factors such as the
angle of incidence, atmospheric conditions, and seasonal fluctuations in solar intensity provide
significant obstacles in precisely modeling a realistic representation. The simulation of solar
radiation using a sinusoidal function may serve as a simplified representation of the temporal
variation of solar radiation on the Trombe wall surface throughout the day. Therefore, a dataset
obtained from PVGIS[8] is simulated, specifically focusing on the weather conditions during
overcast winter days in Belfort in the month of January. A UDF (User Defined Function) has
been developed to replicate solar radiation. As shown in Figure 6(a), it follows a sinusoidal
pattern, with the intensity of direct and diffuse solar radiation increasing gradually from 8:30
am, and reaching its peak at 12:30 pm, reaching a maximum value of 317 W.m2 for direct
radiation and 137 W.m2 for diffuse fraction. Subsequently, the solar radiation gradually
decreases, ultimately reaching its minimum at 5:40 pm. The outdoor temperature is fixed to
2°C.Furthermore, in order to simulate the occupant's moisture generation and by considering
the moisture generation of a single-family ranged from 1 to 20kg/day [9], and the presence of
occupants or their absence is a function of space and time, an UDF following the sine function
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is implemented and introduced into the model as a moisture source at the location of room
center as represented in Figure 6 (c). However, it is important to note that a previous
experimental study [10] focusing on investigating the airflow characteristics of humans using
manikin has demonstrated the occurrence of thermal plume directed vertically with a max
velocity value reached equal to 0.18m.s™ and by taking into account that heat generation rate
by human ranged from 35 to 80W.m depending on their activities [11], it is decided to include
those effects by implementing another UDF as an energy source.
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Figure 6: Humidity model boundary conditions

In addition to the thermal model consisting of the DO radiation model and k- SST
turbulence model, a species model is required to model the moisture transport in air, in which
the moist air is considered as a mixture of dry air and water vapor. For the mixture model, the
Boussineq approach is no longer compatible with the species model [7]. 