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Comité d’organisation

Equipe locale

Le congrés de la SFT 2020 ' n’ayant pas pu se tenir cette année, les personnels des équipes
de recherche THERMIE et SHARPAC du département Energie? de I'Institut FEMTO-ST et de la
fédération de recherche FCLAB® vous donnent rendez-vous I'année prochaine.

Président : Francgois Lanzetta

Comité scientifique : Philippe Baucour, Sylvie Bégot, Valérie Lepiller
Secrétariat et organisation locale : Isabelle Christen, Karine Diez

Support Informatique : Jean-Michel Carirand, Jérdbme Rabouille

Support Web : Audrey Dupuis de la société Insight-Outside

Comité Scientifique de la SFT

Christophe Le Niliot (président) 1USTI, Marseille Nadine Allanic GEPEA, Nantes
Jéréme Bellettre LTeN, Nantes Jocelyn Bonjour CETHIL, Lyon
Didier Delaunay LTeN, Nantes Bernard Desmet LAMIH, Valenciennes
Stéphane Gibout LATEP, Pau Patrick Glouannec LIMATB, Lorient
Michel Gradeck LEMTA, Nancy Souad Harmand LAMIH, Valenciennes
Christophe Journeau CEA, Cadarache Joél Lallier THALES, Elancourt
Francois Lanzetta FEMTO-ST, Belfort Najib Laraqi LTIE, Ville d’'Avray
Philippe Le Masson LIMATB, Lorient Pierre Millan ONERA, Toulouse
Céline Morin LAMIH, Valenciennes Michel Pons LIMSI, Orsay
Fabrice Rigollet IUSTI, Marseille Benoit Rousseau  LTeN, Nantes
Patrick Salagnac LASIE, La Rochelle Didier Saury Pprime, Poiters
Franck Vouzelaud THALES, Elancourt
Fabrice Laturelle Ariane Group, Saint Médard en Jalles

1. www.congres-sft.fr/2020/

2. www.femto-st.fr/fr/Departements-de-recherche/ENERGIE/Presentation

3. www.fclab.fr/

4. www.insight-outside.fr/
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Le mot du comité d’organisation

Compte tenu de la situation exceptionnelle causée par I'épidémie de Coronavirus (covid 19),
le Conseil Scientifique de la Société Frangaise de Thermique, en étroite collaboration avec le Co-
mité d’Organisation et le Conseil Scientifique de la conférence, ont décidé d’annuler le 28¢ Congrés
francgais de thermique du 9 au 12 juin 2020 a Belfort sur le theme THERMIQUE et MIX ENERGE-
TIQUE.

Cependant, le travail scientifique d’évaluation des articles soumis s’est poursuivi. Nous avons
ainsi recu 156 propositions de résumés. 116 textes complets ont été proposés a I'expertise et 95
communications ont été finalement acceptées pour publication dans les Annales du congrés annuel
de la SFT 2020. 40 communications avaient été retenues pour étre présentées sous forme d’affiche
uniquement. Lensemble des travaux représente un total de 340 expertises.

Les 95 communications acceptées pour publication dans les Annales bénéficient dorénavant
d’'un DOI. Elles font ainsi I'objet de deux tomes ainsi que d’une publication sur le site internet de la
Société Francaise de Thermique.

Le Prix Biot-Fourier ne pouvant étre attribué cette année, le Conseil Scientifique de la Société
Frangaise de Thermique a classé 7 communications qui ont été proposées pour publication dans
la revue Entropie : thermodynamique — énergie — environnement — économie (ISTE).

Le Comité d’Organisation du congres remercie trés sincerement le Conseil d’Administration
et le Conseil Scientifique de la Société Frangaise de Thermique pour leur soutien renouvelé et leur
confiance dans 'organisation du 29¢ congrés qui aura lieu a Belfort du 1er au 4 juin 2021 sur le
theme THERMIQUE et MIX ENERGETIQUE. Nous vous donnons donc rendez-vous en 2021.

Francois Lanzetta
Philippe Baucour, Sylvie Bégot et Valérie Lepiller
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Prix Biot-Fourier

Sept contributions ont été présélectionnées pour le Prix Biot-Fourier. Les nominés sont en
mis en valeur en étant soulignés ci-dessous.

Tests a posteriori de modéles de sous-mailles dans un
écoulement en canal plan a haut nombre de Reynolds et
soumis a un fort flux de chaleur

Martin David'*, Adrien Toutant!, Frangoise Bataille!
*X :martin.david@promes.cnrs.fr

1 CNRS PROMES

Mots clés : Simulation numérique directe, Simulation des grandes échelles, Mécanique des fluides
numeérique, Turbulence, Transferts thermiques

(Cf. page 425)

Fusion d’une solution d’urée dans une cavité parallépipédique

Zejun Hu?, Arnaud Grados®, Dominique Gobin*, Laurent Royon?
* X : laurent.royon@univ-paris-diderot.fr

1 L.1.LE.D université Paris Diderot

2 M.S.C. université Paris Diderot & Plastic Omnium
3 M.S.C. université Paris Diderot

4 CentralSupelec

Mots clés : Fusion, simulation numérique, convection naturelle

(Cf. page 309)
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Mesures LIF résolues dans le temps de la température et de
I’épaisseur d’un film liquide a instabilités de surface ruisselant
sur une paroi inclinee chauffee

Romain Collignon'*, Guillaume Castanet!, Ophélie Caballina®, Fabrice Lemoine!

* X :romain.collignon@univ-lorraine.fr

L LEMTA - UMR 7563 (CNRS-UDL)
Mots clés : Transferts de chaleur, Fluorescence induite par laser, Film mince

(Cf. page 507)

Ablation d’un bloc de glace transparente impacté par un jet
d’eau chaude — Application a la sUreté des RNR-Na

Alexandre Lecoanet!, Nicolas Rimbert?, Frédéric Payot®, Michel Gradeck?

* X :alexandre.lecoanet@univ-lorraine.fr

1 CEA, DEN, Cadarache, DTN, SMTA, LEAG, F-13108, Saint-Paul-Lez-Durance, France / Université de Lorraine,
CNRS, LEMTA, F-54000, Nancy, France

2 Université de Lorraine, CNRS, LEMTA, F-54000, Nancy, France

3 CEA, DEN, Cadarache, DTN, SMTA, LEAG, F-13108, Saint-Paul-Lez-Durance, France

Mots clés : Changement de phase; ablation; Intéraction corium structure ; Intéraction liquide so-
lide ; fonte ; corium ; récupérateur de corium; Jet; Jet axisymmeétrique ; sureté nucléaire

(Cf. page 325)

In situ measurement of heat transfer coefficient on a building

wall surface : h-measurement device based on a harmonic
excitation

Adrien Frangois'*, Laurent lbos?, Vincent Feuillet!, Johann Meulemans?

*X :adrien.francois@u-pec.fr

! CERTES (UPEC)
2 Saint Gobain Research Paris

Mots clés : heat transfer coefficient, building, in situ, harmonic

(Cf. page 671)
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Validité du modele macroscopique de saut du flux de chaleur
conductif a la paroi pour un ecoulement de gaz dans une
micro-conduite

Dahia Chibouti'*, Benoit Trouette!, Eric Chénier?

*X :dahia.chibouti@u-pen.fr
L Université Paris Est Marne-la-Vallée, MSME UMR 8208 CNRS

Mots clés : trasferts thermiques, micro-conduites, gaz raréfié

(Cf. page 283)

Dispositif de mesure de la conductivité thermique effective
longitudinale de torons adapté a différents degrés de
carbonisation

Baptiste Bouyer!™*, Xavier Tardif?, Célia Mercader®, Didier Delaunay*

* X : baptiste.bouyer@univ-nantes.fr

! Laboratoire de Thermique et Energie de Nantes (LTeN) et IRT Jules Verne
2 IRT Jules Verne

3 Plateforme CANOE

4 Laboratoire de Thermique et Energie de Nantes (LTeN)

Mots clés : fibres de carbone, carbonisation, propriétés thermiques, caractérisation

(Cf. page 45)
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Etude de I’évolution du front de glace d’une goutte
d’eau impactant une surface sous-refroidie :
comparaison entre simulations et expériences

Study of the ice front evolution in a droplet impinging on a cold
substrate : Comparisons between simulation and experimental
data.

Mehdi STITI!, Guillaume CASTANET!, Alexandre LABERGUE!, Fabrice LEMOINE!

Laboratoire Energies Mécanique Théorique et Appliquée, Université de Lorraine, CNRS
2 avenue de la forét de Haye — 54518 Vandceuvre-les-Nancy.
*(auteur correspondant : mehdi.stiti @univ-lorraine.fr)

Résumé - Un dispositif expérimental a été€ mis en place pour permettre 1’étude du front de solidification
d’une goutte impactant une surface froide. L’utilisation de la Fluorescence Induite par Laser permet
d’obtenir des informations sur 1’évolution du front de solidification horizontal dans une goutte au cours
du temps. Une reconstruction d’images couplant deux caméras (vue de coté et vue par-dessus) permet
de tenir compte de la déformation de la goutte durant sa solidification. Ces mesures permettent de
valider les hypotheses de front de solidification sphérique.

Mots-clés : Impact ; Fluorescence Induite par Laser ; Solidification ; Expérimental ; Simulation.

Abstract - An experimental setup is implemented in order to study the solidification of a drop impinging
a cold substrate. The use of the Laser Induced Fluorescence provides information on the evolution of
the horizontal solidification front in a drop over time. A reconstruction of images linking two cameras
(side view and top view) allows taking into account the deformation of the drop during its solidification.
These measurements allow validation of spherical solidification front assumptions

Keywords: Impact; Laser Induced fluorescence; Solidification; Experimental; Simulation.

Nomenclature

c Concentration, mol.L. =1 o tension superficielle, N.m!
F Facteur de transformation A Longueur d’onde, m

h  Hauteur, m ¢  rendement de fluorescence
Iy Intensité de fluorescence

k  conductivité thermique, W.m 1 . K—! Indices et exposants

R Rayon, m m  Fusion

t Temps, s L Liquide

T  Température, °C I  Glace

u  Vitesse, m.s ! S substrat

vV Volume, m? cw Parois froide

Symboles grecs Nombre adimensionnelle

p  Masse volumique, kg.m ™3 We Nombre de Weber
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1. Introduction

Pendant leur vol, les aéronefs peuvent rencontrer des conditions de givrage pouvant engen-
drer de graves dangers. Les conditions de givrage sont caractérisées par la présence d’eau sur-
fondue responsable de 1’accumulation de glace sur les surfaces des avions réduisant ainsi les
performances de vol [1]. Il est indispensable de comprendre les mécanismes de solidification
d’une goutte [2][3][4] [5], afin de concevoir des surfaces pouvant réduire les effets du givrage.

2. Etude expérimentale

Cette section décrit I’approche expérimentale mise en ceuvre pour reconstruire I’évolution du
front de glace a I’intérieur d’une goutte impactant une surface solide sous-refroidie. La méthode
de mesure repose sur la Fluorescence Induite par Laser (LIF). Le principe de la LIF consiste a
dissoudre un colorant fluorescent dans 1’eau. De récentes recherches [6] ont mis en évidence que
la fluorescence en phase liquide est supérieure a celle en phase solide. Le signal de fluorescence
en phase solide est donc négligeable devant celui en phase liquide. En conséquence, une mesure
de la dynamique de solidification est possible.

2.1. Dispositif expérimental

Figure 1 : Dispositif expérimental

Une goutte impacte une surface froide dont la température est controlée a 1’aide d’un échan-
geur. Dans cet article, seuls des impacts sur une surface en duralumin seront présentés, méme si
la nature de cette derniere peut €tre modifi€e afin d’observer I’effet de la surface sur le phéno-
mene de solidification. Les propriétés thermique du duralumin ainsi que de 1’eau sont présentée
dans le Tableau 2.1.

k Cp e
plkgm™3] | Wom LK~ | [Jkg P K™Y D [m?s7] | [JK tm 25712
Duralumin 2700 145 897 0,6 x 107° 1,9 x 10
FEau (20 °C) 1000 0,6 4180 1,5 x 1077 1,6 x 10°
Glace (0 °C) 917 2.2 2050 1,2 x 1076 2 x 103

Tableau 2.1 : Propriétés thermophyphique des substrats et de ’eau
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Comme décrit en Figure 1, la goutte (diametre 2, 6 mm) se détache d’une seringue de 400 pm de
diametre lorsque la tension de surface qui la maintient au contact de la paroi ne permet plus de
compenser son poids. Le détachement se produit donc pour un diametre de goutte de 2,6 mm.
La vitesse d’impact (u) de la goutte en chute libre dans 1’air augmente avec la distance hcpye
entre le substrat et la seringue. Ce qui rend possible un contrdle de la dynamique d’impact.
La température de surface du substrat est régulée a 1’aide d’un systeme de refroidissement. Un
liquide réfrigérant circule en circuit fermé a I’intérieur d’un support en aluminium sur lequel
est posé le substrat. Une mesure de température de surface du substrat est réalisée avant chaque
impact afin de s’ assurer que cette derniere est stable. L’ étude est réalisée dans un environnement
non contrdlé en humidité. La conséquence est la présence d’une fine couche de glace avant
chaque impact. La présence de givre permet également une grande répétabilité du phénomene
étudié. Un laser continue vert (A = 532 nm, Ventus LaserQuantum) est utilisé pour I’excitation
de traceurs fluorescents. Un guide d’onde, consistant en un ensemble de fibres optiques, est
utilisé pour I'illumination de la goutte. Une caméra rapide (Phantom V710) et un miroir placé
au-dessus de la goutte permettent de réaliser une vue par-dessus lors de la dynamique d’impact
et de solidification de la goutte.

Observation directe de la solidification d’une goutte

Une caméra rapide placée sur le coté permet de suivre 1’évolution de la goutte pendant
I’impact durant la phase de solidification. La Figure 2 présente des images d’ombroscopie
avec une vue de coté de I'impact d’une goutte. La température de la goutte est de 20 °C et
la surface en duralumin est a une température de —9,4 °C. L’impact se fait a un Weber de
We = 65 = (p u? v)/o. On constate que la goutte reste figée a son étalement maximal. La
masse volumique de la glace étant inférieure a celle de I’eau liquide, une augmentation du vo-
lume de la goutte est observée durant sa solidification.

Figure 2 :Impact d’une goutte sur un substrat de duralumin a une température de —9,4 °C et un We
de 65. Gauche : Ombroscopie avec vue de cotée. Droite : Vue par LIF par-dessus

Observation de la solidification par LIF

L’objectif est ici d’utiliser la LIF pour obtenir un apercu du processus de solidification a
I’intérieur d’une goutte. La Figure 2 présente des images en fluorescence de 1I’impact d’une
goutte dans les conditions décrites précédemment. Pendant la phase initiale d’étalement, des
oscillations de fluorescence sont observées en raison des ondes de surface. A ¢ = 4.5 ms, le
bourrelet au bord de la goutte peut clairement étre observé (une reconstruction de ce dernier
est aussi possible), ce qui n’était pas le cas par la vue de coté. Apres la phase d’étalement, la
goutte ayant adopté une forme d’équilibre, le champ de fluorescence devient uniforme. Le signal
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de fluorescence décroit ensuite pendant la phase de solidification indiquant une diminution de
I’épaisseur liquide. Afin d’obtenir des informations quantitatives sur la dynamique de front de
solidification dans la goutte, différentes étapes de traitement d’images ont été mises en place.
Le signal de fluorescence en phase solide est négligeable par rapport a celui en phase liquide [6]
[7] (pas de signal dans la phase solide a partir de 18 ms). Il est donc possible d’envisager une
mesure d’épaisseur liquide durant le processus de solidification. Il s’agit donc ici d’une mesure
indirecte du front de glace et de sa dynamique au cours du temps.

2.2. Mesure d’épaisseur liquide par LIF

La fluorescence de la partie solide étant négligeable devant celle de la partie liquide, une
mesure d’épaisseur liquide est possible durant la solidification d’une goutte d’eau. A partir de
la mesure d’épaisseur liquide, il est possible de maniere indirecte de remonter a la dynamique
de front de glace dans la goutte. Le but est donc d’utiliser des mesures de LIF pour obtenir
des informations sur la dynamique de solidification d’une goutte impactant une surface sous-
refroidie. La molécule fluorescente est excitée par le laser et I'intensité résultante est mesurée.
La Rhodamine 6G a été sélectionnée pour cette étude, car son signal de fluorescence ne dépend
pas de la température lorsqu’elle est excité a 532 nm [8]. Par conséquent, la reconstruction du
front de glace ne sera pas affectée par une variation de température comme cela aurait pu étre
le cas pour d’autres colorants. Le rendement quantique de fluorescence de la Rhodamine 6G
(environ 0, 95 [9]) ainsi que sa grande absorption a 532 nm, nous ont orienté vers le choix de
cette molécule pour optimiser la collection du signal de fluorescence. La détection du signal
se fait a I’aide d’un filtre passe-haut a 542 nm, permettant ainsi de maximiser la collection du
signal non réabsorbé et de retirer la participation du laser. La haute solubilité de ce colorant dans
I’eau, nous permet de faire ’hypothese que le phénomene de thermophorese est négligeable
[10]. Il est donc possible de faire I’hypothese que la concentration en colorant est constante au
cours du temps dans les deux phases (liquide et solide). Localement, dans la goutte, le signal de
fluorescence émit par les molécules peut étre défini tel que :

dF (M) = IO(M)qﬁeC’dVZ—: (1)

Avec I le champ local d’excitation dans la goutte au point M, ¢ le rendement quantique de
fluorescence, C' la concentration en traceur fluorescent, ¢ le coefficient d’absorption molaire a
la longueur d’onde du laser et dV un volume infinitésimal. Une partie du laser peut étre absor-
bée par le traceur fluorescent (¢(A = 532nm) = 12 x 10* L/mol.cm). Dans cette étude, une
concentration de 5 x 107% mol.L~'de Rhodamine 6G est utilisée. En utilisant cette concentra-
tion, une erreur maximale de 5% est générée par 1’absorption du laser dans la goutte pour une
hauteur de 1 mm. Une seconde erreur peut provenir du phénomene de réabsorption du signal de
fluorescence. En effet, il existe des conflits spectraux avec la bande spectrale utilisée (chevau-
chement des spectres d’absorption et d’émission). Une erreur inférieure a 1% pour une hauteur
de 1 mm peut étre estimée. Le signal de fluorescence résultant a donc pour expression :

I = Kly(z,y)peCH (2)

Avec, K une constante optique liée a la transmission du signal par I’optique de détection, et H la
hauteur de la goutte. En désignant par ;.. le niveau de signal de référence lorsque 1I’épaisseur
du liquide est H,.¢. h a donc pour expression :

Iy
ef
It ref

H=H, (3)
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Ainsi, il est possible de déterminer 1’épaisseur du liquide A a tout moment a condition d’avoir
une référence au méme endroit (méme éclairage Io(x,y)).

2.3. Mesure d’épaisseur liquide

Nous présenterons ici le post-traitement des images permettant la mesure d’épaisseur liquide
dans une goutte. Les différentes étapes du post-traitement sont décrites en Figure 3 dans le cas
d’une goutte impactant une surface en duralumin a 20 °C.

Figure 3 : Post-traitement des images

A) L’intensité de fluorescence de la goutte est mesurée et soustrait du bruit. Il a été montré en
Section 3 que I'intensité de fluorescence dépend du champ d’intensité laser. Une image du
champ d’intensité laser est obtenue par la fluorescence d’une plaque de perplex. En cal-
culant le rapport entre les deux images, nous obtenons alors une intensité de fluorescence
dépendant simplement de I’épaisseur au cours du temps.

B) Afin de maximiser le rapport signal/bruit, une moyenne axysimétrique a partir du centre
de la goutte est calculée. Un signal de fluorescence en fonction du rayon est alors obtenu

(I (R)).

C) En connaissant le volume initiale de la goutte (1}), il est possible de calculer un facteur
de transformation F permettant d’obtenir une épaisseur liquide en fonction du signal de
fluorescence précédent.

[ 2rRI;dR

F=2
Vo

4)

Une comparaison entre la mesure de hauteur liquide par LIF et par ombroscopie de coté est
présentée en Figure 4. Un bon accord entre les deux vues est obtenu. L’ erreur maximale pouvant
étre observée sur le bord de la goutte peut étre attribuée a la réflexion diffuse de la goutte sur la
plaque de duralumin.




Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

Figure 4 : Gauche : Comparaison de la mesure de hauteur par LIF (vue de dessus) et ombroscopie (vue
de coté). Droite : Schéma solidification d’une goutte

2.4. Mesure de hauteur de glace

Deux différents types de reconstruction peuvent €tre mis en place, en prenant ou non en
compte la variation de volume induit par le phénomene de solidification.

Avec volume fixe

Intéressons-nous maintenant a la méthode de mesure d’épaisseur de glace au cours du temps.
Une goutte liquide a une température de 420 °C impact un substrat solide a une température
inférieure a 0 °C. Le profil initial de la goutte (H o) €st mesuré a un instant ¢, lorsque la
goutte est stable. Le calcul de I’épaisseur de glace (H j4..) en fonction du temps est ensuite
déterminé a partir de la mesure d’épaisseur liquide au cours du temps :

Hglace<R7 t) — Hgoutte(Ra tO) - Hliquide(Ra t) (5)

La Figure 4 présente un schéma des grandeurs mesurées. Il convient de noter que le profil initial
de la goutte est obtenu a un instant ¢, et n’est pas recalculé au cours du temps. Avec ce traitement
d’images, la variation de volume de la goutte durant la solidification n’est pas prise en compte.
Un exemple de la dynamique du front de solidification est présenté en Figure 5.

Prise en compte de la variation de volume

Des mesures d’ombroscopie sur le coté permettent d’obtenir des informations sur la variation
de volume de la goutte. Il est maintenant possible en utilisant les mesures d’ombroscopie de
corriger la forme de la goutte au cours du temps afin de prendre en compte la variation de
volume. La hauteur de glace corrigée est alors :

Hglace,corr(R7 t) = Hgoutte<R; t) - Hliquide<R7 t) (6)

La Figure 5 présente un exemple de correction. Il peut étre observé que dans le cas du front
de glace corrigée, ce dernier apparait plus sphérique que dans le cas non corrigé. La Figure 5 re-
présente un exemple d’ajustement du front de solidification par un cercle équivalent a un instant
donné. Cet ajustement permet une premiere validation de la sphéricité du front de solidification

[2].

10
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Figure 5 : Gauche : Comparaisons des fronts de glace obtenus en négligeant et en tenant compte de
I’expansion de volume. Droite : Ajustement du front de glace par un cercle équivalent

3. Comparaison avec simulations numérique

Une comparaison des résultats avec des simulations numériques prenant en compte les échanges
entre la goutte et le substrat est mis en place. Le modele de Stefan est utilisé dans la goutte afin
de résoudre le probleme de solidification. La résolution couplée entre le fluide et le substrat
permet de prendre en compte 1’influence du substrat sur la dynamique du front de solidification.
Le schéma de résolution est résumé en Figure 6. Il est possible de montrer que la dynamique du
front peut se mettre sous la forme[5] :

X (t) = /Dess t (7)

Avec X (t) la position du front au cours du temps et D, f f la diffusivité effective prenant en
compte les propriétés thermophysique du substrat, de I’eau liquide et de la glace. Numérique-
ment, la résolution de la solidification d’une goutte est réalisée sans prise en compte de la varia-
tion de volume de celle-ci. La comparaison entre expériences et simulations numérique est donc
réalisée sur les expériences non corrigées. LLa Figure 6 présente une comparaison des résultats
expérimentaux et numériques pour une goutte a 20 °C impactant une paroi en Duralumin a une
température de —9, 4 °C. Il est possible d’observer une bonne correspondance entre les résultats
expérimentaux et numériques au centre de la goutte. Les profils de glace expérimentaux sont
plus sphériques que les profils numériques.

4. Conclusion

Il est possible a partir de mesures de LIF de déterminer I’épaisseur liquide au cours du
temps et ainsi de déterminer la dynamique de front de solidification. A I’aide de visualisation
couplée, il est possible de prendre en compte la variation de volume de la goutte au cours de
la solidification afin d’obtenir une conservation de la masse dans le traitement d’images. Il est
donc possible a partir de mesures de LIF de déterminer la dynamique de solidification d’une
goutte et de mettre en évidence la forme sphérique du front de glace. Ainsi, il serait intéressant
dans le suite d’utiliser cette technique pour étudier 1’effet de la surface sur la forme du front de
glace.

11
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Figure 6 : Gauche : Schéma de résolution numérique. Droite : Comparaison entre front de solidification
expérimentaux et numériques
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Caractérisation thermique de couches minces par une méthode opto-
électrothermique : étude de Dl’influence des biais et des non-idéalités
expérimentales.

Thin film thermal characterization by an opto-electrothermal method: study of the influence of
bias and experimental non-idealities.

Sébastien PEILLON2?", Christophe RODIET®?,

'EPF, Ecole d’ingénieur(e)s, 21 boulevard Berthelot — 34000 Montpellier.
2IES, Univ Montpellier, CNRS, Montpellier, France
*(auteur correspondant : sebastien.peillon@epfedu.fr)

Résumé — Cette communication s’intéresse particuliérement aux biais de modélisation ainsi qu’aux non-idéalités
expérimentales (formes temporelles de flux et chaine de mesure) impactant I’estimation de la conductivité thermique de
couches minces diélectriques par méthode opto-électrothermique, dans une gamme de 10 W.m™ 1. K=t 2100 W.m L. K~ 1.1l
est ainsi montré qu’apres réduction de modele et dimensionnement de la chaine de mesure, 1’erreur d’estimation théorique en
tenant compte des résistances thermiques d’interface est limitée a 11% dans le cas le plus défavorable (en 1’absence de biais
sur la forme de flux), et peut étre divisée par dix avec la méthode proposée.

Mots-clés : Caractérisation thermique ; Méthode Flash ; Films/couches minces ; Chalne de mesure ; Méthodes inverses.

Abstract — This communicaton is focused on model biases and experimental non-idealities (flux temporal shapes and
measurement chain) impacting the estimation of thermal conductivity of dielectric thin films by opto-electrothermal method,
in the range from 10 W.m™1. K~* to 100 W.m™1. K1, It is thus shown that after model reduction and dimensioning of the
measurement chain, the theoretical estimation error taking into account interface thermal resistances is limited to 11% in the
worst case, and can be divided by ten with the proposed method.

Keywords: Thermal characterization; Flash method; Thin film; Acquisition chain; Inverse methods.

Nomenclature

a diffusivité thermique, m2.s™! p masse volumique, kg.m

c capacité électrique du condensateur, F o écart-type

Cp capacité calorifique massique, J.kg!.K"! Tiaser temps d’impulsion laser, s

E tension batterie, V Ted temps de conduction thermique (e*/a), s
Ef  effusivité, J K .m2s1? 0 transformée de Laplace de la température
e épaisseur, m Indices et exposants

h coefficient de transfert de chaleur par conducto- 0 initial

convection, W.m2.K"! c capacitif (modéle)

L transformée de Laplace ca critére d’arrét

p variable de Laplace estim estimé (paramétre)

R résistance électrique, Q éq équivalent

S surface, m? f film

T température, °C k,j k-iéme élément de la j-iéme colonne

t temps, s M mur (modele)

U tensions électriques, V m moyen (modele)

X sensibilité max maximal

VA impédance électrique dans I’espace de Laplace, Q MC  Monte-Carlo (sur 100 échantillons)
Symboles grecs r ruban

a coefficient de température, K! rel  relatif

£ émissivité s substrat

€rey  erreur relative, % th théorique

A libre parcours moyen, m ¢ valeur réduite

A conductivité thermique, W.mL.K"! ° valeur nominale

17 densité de flux de chaleur, W.m?2 p valeur commune des résistances du pont de
@ transformée de Laplace du flux de chaleur Wheatstone (Ry, R,, Rs, Rs)

1. Introduction

Le contexte de ce travail est celui de la caractérisation thermique de couches minces diélectriques. Il s’inscrit
en continuité¢ de travaux précédents [1, 2, 3] sur le développement d’une méthode impulsionnelle « opto-
¢électrothermique », basée sur la classe des méthodes Flash. Un large panel de méthodes de caractérisation
thermique de couches minces existe, adaptées a différentes gammes de temps de réponses. Les plus connues sont
les méthodes 3w et de thermoréflectance (en fréquence ou en temps). Le but est ici d’étendre le cadre d’application
de la méthode Flash a des couches minces dont le temps de réponse thermique peut étre inférieur a la microseconde.
A ce titre, le cadre de ce travail est I’étude de matériaux servant d’isolants diélectriques, par exemple pour le
transfert de puissance tel que le polyéthyléne (ordre de grandeur de conductivité thermique de ~0.1 W.m 1, K1
a 50 W.m 1. K1 [3]) ou a la réalisation de dissipateurs thermiques passifs (de puces électroniques, lasers, ...)
par des matériaux de type AIN (~50 W.m™ L. K1 a plus de 100 W.m 1. K~ [4]).
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Cette communication s’intéresse particuliérement aux biais de modélisation ainsi qu’aux non-idéalités
expérimentales impactant 1’estimation de paramétres. L’objectif est de déterminer les possibilités de réduction de
modeles et de définir des critéres ainsi que des méthodes permettant de minimiser les erreurs d’estimation sur le
paramétre d’intérét (conductivité thermique). Pour cela, le principe de fonctionnement de la méthode de
caractérisation et de la chaine de mesure associée seront tout d’abord exposés (section 2). Différentes
modélisations du comportement thermique de 1’échantillon dans le cadre de certains cas limites seront ensuite
présentés, ainsi qu’un modéle électrothermique tenant compte des non-idéalités de la chaine de mesure (réponse
fréquentielle, erreurs de quantification, fréquences d’échantillonnage limitées, ...) (section 3). Les biais associés
aux réductions de modele dans la gamme de conductivité thermique envisagée pourront alors tre investigués, en
tenant compte dans la procédure d’estimation des résistances thermiques d’interface (section 4.1). La prise en
compte du caractere non impulsionnel (non Dirac en temps) de 1’excitation laser et des non-idéalités de la chaine
de mesure compléteront cette étude (section 4.2). En particulier, il sera montré que la mise en ceuvre de la méthode
proposée peut permettre de diviser jusqu’a dix les erreurs d’estimations sur la conductivité thermique.

2. Présentation de la méthode et problématiques

Afin de remonter a la conductivité thermique As ., d’un film mince di€lectrique déposé sur un substrat rigide,
une méthode inverse est utilisée. Expérimentalement, pour faire face au rapide temps de conduction thermique du
film, un ruban métallique opaque servant de transducteur électrothermique est déposé sur celui-ci (dimensions en
Figure 1), amenant a I’étude thermique d’un tricouche {ruban/film mince/substrat} dont les propriétés utilisées
sont disponibles en Tableau 1. Aprés excitation optique par laser pulsé impactant le ruban, la variation de
température AT, de ce dernier, induite par diffusion, est mesurée grace a son effet thermorésistif. Relié & un pont
de Wheatstone équilibré (Figure 1), la mesure de la tension différentielle U,y (t) (appareil de mesure - oscilloscope,
sonde de mesure ou différentielle - cf. Figure 2) permet ensuite de remonter a la variation de température AT, (t),
obtenue en premiére approximation grace a la relation (ATy. ;0 < 10°C et @, =3.91073 K1) :

R.(T,) =Ry = Ro(l + a,AT,) = Ry + AR.(T,) ; AT () = T.(t) — T-(to) (1)

'
VAT {Flux créneaul\

! |7 AT - Flux triangle
! |~—AT - Flux gaussien

[—Signal simulé ("parfait”) (b)
1 [=—AT - Flux Dirac

\ \ Signal simulé (sonde différentielle} (b)
08 \ H —Signal simulé (sonde de mesure) (b)
\ 1 |——AT - Flux Dirac décalé [—Signal simulé (osci ()
o CAN : 6.25 GSfs, 8 bits
0'0.6 \, R,=1000
<o.4
2 sl 3 4 5
x10°®
0.2
. \ 7—Iaseri L I . .
Appareil de mesure 0 05 1 15 2 25 3 35 4 45 5
- . . - . t[s] x108
Figure 1 : Schéma de principe de la méthode opto- Figure 2 : Influence des formes temporelles de flux et de la
électrothermique chaine de mesure sur signaux thermique et électrothermique

Pour I’estimation de la conductivité, il est primordial d’utiliser un modéle permettant de décrire correctement
I’évolution du signal mesuré, tout en faisant intervenir un minimum de paramétres. Cette évolution dépend de la
modélisation thermique du tricouche (section 3.1), mais aussi de la chaine de mesure (section 3.2). En effet, la
réponse thermique de I’échantillon sera modifiée par la forme temporelle de 1’excitation laser (Figure 2 et section
4.2.1) et dégradée expérimentalement par la non-idéalité de la chaine de mesure. A ce titre, la sensibilité du pont
de Wheatstone, ’incidence du temps de conduction du film sur la bande-passante des appareils de mesure, la
quantification et I’échantillonnage du signal vont étre autant de sources d’erreurs pouvant étre non négligeables
pour I’estimation (section 4.2) [2], et s’ajoutant aux biais de modélisation thermiques (section 4.1).

AW.m t K] pcy [J.m3. K] a[m?.s71] e [um] Ef LK tm 252 1. [ns]

Ruban 120 [5] 2.4 10° 5.6107° 0.1~0.2 [6] - 0.2~0.8
Film 10~100 [3, 4] 2.4 10° 42107°~4.2107° 2 4912~15532 96~960
Substrat 1.1 1.810° 6.01077 1000 1406 1.7 10°

Tableau 1 : Valeurs numériques utilisées pour la modélisation de I’échantillon

Par souci de simplification, il sera supposé que les résistances constituant le pont autres que celle du ruban (i.e.
R;,Vi € [[2;4]) ont des variations négligeables (faibles auto-échauffement et tolérances). Elles seront
considérées comme non inductives et non capacitives au contraire de 1’appareil de mesure dont I’effet sera mis en
avant. Par ailleurs, la tension de mode commun (s’ajoutant a la tension différentielle du pont) ne sera pas étudiée
en supposant que ’appareil de mesure a un taux de réjection de mode commun suffisant. Enfin, un optimum de
sensibilité du pont est atteint lorsque a I’instant initial I’ensemble des résistances R;, Vi € [1 ;4] sont de méme
valeur, i.e. R;(ty) = Ry = Ry, et constituera donc la configuration traitée pour des cas limites de R, = 10 Q et
R, = 100 Q afin de se placer dans la gamme de valeurs expérimentales de résistances du ruban prévues [2].
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3. Modélisations thermiques et électrothermique

Afin de pouvoir décrire au mieux 1’évolution du signal mesuré, on commencera par présenter en section 3.1
les différentes modélisations thermiques envisagées, suivies en section 3.2 de la modélisation électrothermique
tenant compte de la chalne de mesure. En particulier, il sera montré qu’il existe des intervalles temporels
préférentiels pour 1’estimation limitant I’impact des biais (thermiques et électrothermiques).

3.1. Thermique

Le ruban - de largeur importante devant son épaisseur - est irradié intégralement et de fagon uniforme (laser a
front plat). Le temps de mesure est également faible (< 1 us) vis-a-vis du temps diffusif du film dans le plan. La
variation de température AT, est alors modélisable par un transfert de chaleur 1D instationnaire purement diffusif
suivant I’épaisseur, dans lequel les échanges globaux h seront négligés (AT, 4, < 10 °C, &, < 0.1, faible temps
de mesure) [7]. Une modélisation par quadripdles thermiques du tricouche est alors possible.

[ 1 sh(yre
A, By 1 Ry ch(yrer) M 1 Rgs
SAsyr = |
G A fllo 1 0 1
H H Sagsh(yrer) ch(yrer) i
1 0
[hS 1] Ruban Résistance Film mince Résistance G 5]
Echanges de contact Ar By de contact
extérieurs ruban/film Cr Ag film/substrat
Yi= J: Transformée de Laplace : 6;(p) = Z(T;:(t) — Toxe)(0) = f;m(TEU) — Toxe)e Pldt G = Efi\/D

Figure 3 : Modélisation quadripolaire de la diffusion de chaleur au sein d'un tricouche

Afin de diminuer le nombre de paramétres et réduire la variance sur les paramétres a estimer, plusieurs
modélisations de I’échantillon (de la plus compléte a la plus simple) sont envisagées. La premiére tient compte
d’un gradient de température suivant 1’épaisseur du ruban (modele 85, - €q. (2)), pour laquelle les coefficients
matriciels du ruban sont analogues a ceux du film (Figure 3) :

(ArAf+BrCr)(1+RgsGoo,s )+ (ArBr+BrAp)Goo s
(AfCr+DrCr)(14Rf5Goo,s)+(BfCr+DrAf)Goo s ¢(p) )

Modéle O3y : 6,.(p) =

La seconde, servant de modele pour les données expérimentales simulées, considére sa température moyenne,
car la résistance électrique moyenne du ruban sera expérimentalement mesurée (modéle 65, - éq. (3)).

Modéle 63, : A, =20 g = RUDL 0 = 52y, sh(per) 3)
Yrér SArvrer
La troisiéme, d’autant plus valide que le ruban est de faible épaisseur et suffisamment bon conducteur,
considére le ruban comme un milieu isotherme (modéle 85, - éq. (4)).
Ap+(AfRpg+Bf)Goo s+Ry £ (Cr+(CRfs+Df)Goo,s
Modéle 85, : 6,(p) = f+(ArRys+By)Goos*+Rrp(Cr+(CrRys+Df)Gooss)
(hS+Cr) (A +(AfRps+Bf)Goo,s)+((hS+Cr)Ryp+1)(Cp+(CpRps+D f)Goo,s)

®(p) avec C, = (pcpe)rp @)

Toujours dans 1’optique de réduction de modéele, la modélisation par un bicouche {ruban/film} ne tenant pas
compte de I’influence du substrat est envisagée. Le film est alors considéré comme un milieu « mur » (modéele
03 cm - €q. (5) avec condition de flux nul a 'interface film/substrat) ou semi-infini (modele 8, - €q. (6)), et le
ruban comme un milieu isotherme (C, = (pcpe)rp) :

. A

Modele 6y : 0r(p) = m¢(p) ©)
. 1+RyfGoo,

Modgéle 0, : 0,-(p) = bl @(p) (6)

(hS+Cp)(1+RrfGoo, £)+Goo f

Une inversion numérique de Laplace par un algorithme de De Hoog [8] permet 1’obtention des modéles dans
I’espace temporel (respectivement Ty, Tam, T3¢, T2 cm» T2c - €t plus loin Uyp lorsque la chaine de mesure sera
prise en compte - éq. (7)), représentés en Figure 4 et Figure 5. La Figure 4 illustre le biais associé a la modélisation
du ruban (pour deux valeurs différentes de conductivités thermiques du film), tandis que la Figure 5 compare les
modeles tricouche et bicouche (dont deux supplémentaires avec température moyenne du ruban considérée) pour
A =100 W.m™*. K~*. La montée étant particuliérement sensible aux biais de modélisation du ruban — ainsi qu’a
la forme du flux (cf. Figure 2 et section 4.2.1) -, il apparait préférable d’estimer sur la phase de relaxation du signal.
Cependant, cette influence (étudiée en section 4.1.1) continue de se faire sentir sur le début de la relaxation, de
facon d’autant plus prégnante que la conductivité thermique du film augmente. Aux temps longs, le caractére semi-
infini du film tombe en défaut au-dela de t = 5.1078 s, nécessitant la mise en place d’un critére de temps final
pour la plage d’estimation (cf. Figure 5 et section 4.1.2).
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08 /‘( —T3M ()\f =100 W.m'1.K'1) —Tricouche ruban "moyen"/film "mur"/substrat semi-infini (Tsm)
’ y/ — Ty (A= 100 w.m k") 07 ) - - Tricouche ruban "capacité"ffilm "mur'fsubstrat semi-infini (T, )
0.7 /\ __ Ta ()‘f =100 W.ln'1.K'1) 0.6 Ili“-\ --Bicouche ruban "moyen"/film semi-infini
0.6 l,’ ) o _ aa ) -.-.Bicouche ruban "capacité"/film semi-infini (Tzc)
— R T Tam (A= 10 W.mK™) .05 - - Bicouche ruban "moyen"/film "mur"
gO.S : T. (A\=10Wm'K") %) ....Bicouche ruban “capacité"/film "mur" (T, )
' 3m T4 2¢M
qo4 ! Ty (= 10 W™K 5 | Faible sensibilite
0.3 0.3 _ aux biais de modele
0.2 [ Biais de : 0.2 |Biaisde
modeéle du ruban ! modéle |
01 . 0.1 duruban ;
0 ' Influence du caractére semi-infini — >
. | . 0 L i |
o 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4 4.5 5 0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1
t[s] x108 tIs] x107
Figure 4 : Biais de modélisation du ruban sur les Figure 5 : Comparaison de différents modeles
modgles thermiques tricouche (e, = 200 nm, R,y = thermiques (4, = 100 W.m™'. K1, e, = 200 nm, R,; =
10"8 K.W-1) 108 K.W~1)
. L g . R . " o 0T (ty) \ .
Les sensibilités réduites aux paramétres thermiques |X Bl =PBi5 (paramétres en légende des figures
kj J

concernées avec ,8; leur valeur nominale) pour les modéles utilisés pour 1’estimation (T, et T,.) sont tracées en
Figure 6 et Figure 7, pour une conductivité de A, = 100 W.m™'. K~1. Les sensibilités étant similaires entre les
deux modeles a méme configuration - au nombre de parametres prés -, le choix a été fait d’afficher les sensibilités
pour des valeurs nominales de R, et e, différentes afin d’illustrer leur comportement dans certains cas limites.

0.7 - . - - - - - 1 .
06 ‘*XA —X; X(/:cp),*x(pcpe)rfxe' XR"*XEQ*XR&"'T?«: o 7Xj,
0.8
0.5 Tendance de corrélation
Tendance de corrélation entre e et RN
504 entree etR GO.G
%< 0.3 " 04
0.2
0.2
0.1
EE———
0 ‘ ol
0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 1 0
t[s] x107
Figure 6 : Sensibilités réduites aux paramétres (T, Figure 7 : Sensibilités réduites aux paramétres (T,
/1f =100 W.m LK1, er =10"8Kk. w1, e = /1f =100 W.m L. K1, er =108 K. W1, e =
200 nm) 100 nm)

Dans le cas du tricouche, I’analyse des sensibilités permet, grace au faible temps de mesure et au caractére
isolant du substrat (7.4 = 2 s), de s’affranchir de la connaissance de la résistance film/substrat Ry (prise ici telle
que Ryg = 1078 K.W™1), par opposition 4 la résistance ruban/film R,; nécessairement estimée [7]. Malgré une
sensibilit¢ moindre, la corrélation entre R, f et e, est d’autant plus forte que leurs valeurs respectives diminuent
(encarts Figure 6 et Figure 7), ce qui aura une influence sur la variance de la conductivité estimée (section 4.1.1).

3.2. Electrothermique

L’évolution de température pilotant celle de la résistance du ruban R,. (cf. éq. (1)) étant modélisée, il est alors
possible de définir la tension différentielle du pont de Wheatstone Uyg (t) dans le domaine de Laplace (U5 (p)) :

EZspunt(®)(R3Zy(p)—R4R2)
Uas(P) = = ) s rr) o) )
Y®) = Zspun: () + % + %))_::2 s Zshunt (@) = H;Zﬁ ; Zr(p) = L (Ry)

Ce mod¢le tient compte de la non-idéalité¢ du pont, mais aussi de celle de I’appareil de mesure (sonde
différentielle TDP3500 adaptée aux hautes-fréquences, sonde de mesure non différentielle TPP0500b, ou
oscilloscope MSOS5 seul) a travers Zgp,n: (représentée en Figure 1 — infinie dans un cas Uup « parfait »), qui
modélise I'impédance d’entrée de I’appareil (Rg, et Cy4q respectivement la résistance et la capacité €lectrique du
condensateur équivalentes fournies par le constructeur). Ces aspects sont complétés par la prise en compte de
I’échantillonnage et de la quantification par I’oscilloscope (CAN) du signal mesuré. La chaine de mesure et son
influence sont ainsi représentées en Figure 8 et Figure 9 pour les deux valeurs limites (10 Q et 100 Q) de
résistances de pont R, (avec une évolution de température basée sur un modele Ts,,,, systématiquement utilis¢ par
la suite pour générer les signaux expérimentaux synthétiques). Si le CAN semble n’avoir que peu d’impact (Figure
8), ce n’est pas le cas de I’appareil de mesure, d’autant plus délétere que R, est grand (effet passe-bas qui ralentit
le signal et décale les temps ou la température est maximale, cf. Figure 9). Il semble donc primordial de prendre
en compte les performances de la chaine de mesure, en particulier en faisant le choix de la sonde différentielle
TDP3500 comme il sera montré en section 4.2.2.
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Figure 8 : Influence de la chaine de mesure sur le signal Figure 9 : Influence de la chaine de mesure sur le
(T5m) pour R, =10 0 signal (T5,,) pour R, = 100 02

4. Estimation de paramétres

Cette partie met en évidence en section 4.1 les critéres et une méthode permettant de réduire les biais associés
aux réductions de modeles envisagées en section 3.1. L’importance de la prise en compte de la forme du flux
(Figure 2) et de la chalne de mesure (cf. section 3.2) sera mise en exergue en section 4.2, en montrant qu’il est
possible de diminuer leur influence, mais aussi ceux des biais de modéle. Les estimations réalisées utilisent une
méthode par moindres carrés couplée a un algorithme de type Levenberg-Marquardt régularisé [9]. Il est cherché
a minimiser la somme des écarts quadratiques entre température/tension mesurée expérimentalement (synthétique
ici) et température/tension calculée telle que (B étant le vecteur parameétre a estimer) :

2 ~
J(B) = 21122:}(1 (Texp(tk) - Tcalc(tkiﬁ)) = B = argmin (](ﬁ)) B = (/1/‘; Pmax; er) (3
L€|tk,itk, H

L’intervalle d’estimation est défini sur la phase de relaxation du thermogramme tel que t € [tyq; tyo] S
[tinis tmax], avec tiy; = arg max(Tey,) €t tyg, = 1 us (condition de transfert thermique 1D et substrat semi-
infini) afin de réduire les biais de modeles (section 3). Les estimations présentées ont été réalisées sur signaux
bruités (b) (bruit gaussien de moyenne nulle et d’écart type oz a 1% de I’amplitude maximale du signal, cf. encart
de la Figure 2), associées a une méthode de Monte-Carlo permettant d’obtenir les propriétés statistiques des
estimations réalisées (écarts-types gy sur 100 essais).

4.1. Biais de modéles et cas limites
4.1.1. Biais sur la modélisation du ruban et influence de la résistance d’interface

Le biais de modélisation du ruban par un milieu isotherme (mode¢le tricouche T, - éq. (4)), comparativement
au modele tricouche T;,,, considérant sa température moyenne (€q. (3) - avec excitation laser de type créneau) est
étudié dans cette section en fonction du temps de conduction du ruban. Pour cela, différentes valeurs d’épaisseur
de ruban expérimentalement envisagées sont prises, allant de e, = 100 nm (= 5A) a 200 nm (= 10A) afin de se
placer dans le cadre d’un régime diffusif de Fourier [6]. Les résultats d’estimation de Ay sont présentes en Figure
10 et Figure 11, respectivement pour A, = 10 W.m™1. K~ et A, = 100 W.m™'. K™, en tenant compte de la
résistance d’interface ruban/film dans I’estimation. Ces résultats sont comparés a ceux avec influence de la chaine
de mesure (R, = 100 Q et CAN : 6.25 GS/s 8 bits) dans le cas d’utilisation d’une TDP3500 présentant le moins
de déformations apparentes sur le signal par rapport aux autres appareils de mesure envisagés (cf. Figure 9).

10.3 -+ T € = 100 nm, (b} :1: oo
-£-T. m’ & = 150 nm, (b} =2% 110 [T, m € = 150 nm, (b} e =—LB ;
o 0% '{L'sz‘ €, =200 nm, (b} Erel \% i +sz’ oo e $\
w2 [(UPTERREIERG) Lo o o, L
S toss % ------------- £ 106
201 T iﬁ : i
Sa | £104
S0 1 h A
ST I S £ S =102
PP N X S 1z
\Frel =0.8% A 100
° f,th %
98 -
1 ° 10 :
R Kw' x107? R, KW' 10
g o eee e Ay Figure 11 : Biais de modélisation du ruban sur
I’estimation de A, par Ts, avec influence de R,.f (Af = I’estimation de A, par Ts., avec influence de R,r (Ar ¢ =
10 W.m~t. K1, sur données bruitées) 100 W.m~1.K~1, sur données bruitées)

Notons que les estimations sur signal non bruité, non représentées par souci de lisibilité, sont comprises dans
les écarts-types affichés sur les graphes, indiquant la robustesse de la méthode d’estimation utilisée.
L’augmentation croissante des erreurs d'estimation avec la conductivité A¢ du film (comparer les Figure 10 et
Figure 11) témoignent de I’évolution du biais de modéle avec I’augmentation de la conductivité du film et/ou une
épaisseur de ruban plus grande, ce qui conduira a se préoccuper du temps de conduction du ruban vis-a-vis de celui
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du film (cf. section 4.1.3). L’erreur d’estimation dépend également de R, ¢ et diminue avec elle en contrepartie

d’un écart-type sur la valeur estimée plus important, expliqué par la tendance de corrélation des sensibilités de e,
et R, (cf. Figure 6).

Par ailleurs, le choix de la TDP3500 parait pertinent (ronds marrons en Figure 10 et Figure 11), avec une faible
différence sur les valeurs estimées (+1% d’erreur maximum par rapport au signal thermique pur). Dans ce cas, les
écarts-types oy, (non représentés) ne dépassent pas 2.9 W.m~1. K" (pour A, = 100 W.m™*. K, e, = 100 nm
et R,r = 107° K. W) et sont du méme ordre de grandeur que sur signal expérimental thermique. Il sera montré
en section 4.2.1 qu’il est possible de diviser par 10 I’erreur maximale affichée en Figure 11.

4.1.2. Biais sur la modélisation du film et la non prise en compte du substrat

La réduction du nombre de paramétres intervenant dans le modele d’estimation est poursuivie en étudiant cette
fois-ci la validité d’un modéele bicouche T, (cf. €q (6)) comparativement au modele tricouche T;,, (cf. éq. (3)).
Cinq paramétres seulement interviennent alors dans T,. (contre huit avec le modéle T;., cf. Figure 7) s’il est
souhaité remonter a la conductivité. Le biais li¢ a la modélisation du film par un milieu semi-infini (cf. Figure 5)
est réduit en limitant la plage d’estimation a un intervalle de temps [t;y,;; tcql, & 'aide d’un critére d’arrét fixant le
temps t., qui minimise ’erreur d’estimation au sens de la somme des écarts quadratiques. Les résultats
d’estimation pour Az, = 10 W.m™.K~! et A = 100 W.m™". K", avec et sans critére d’arrét, sont ainsi

présentes dans le Tableau 2 avec ceux obtenus sur un signal €lectrothermique avec TDP3500 (R, = 100 ).

e,[nm]| R KW | AmW.m K| Apestim [W.m . K] :
" ! fr Sur thermogramme complet Avec critere | Avec TDP3500 et critere
10-° 10 6.38 + 0.59 6.35 4.23
100 100 NC 80.67 105.39
10-8 10 16.83 + 6.87 6.88 5.25
100 NC NC NC
10-° 10 NC 11.01 9.36
200 100 NC 119.44 124.84
10-8 10 18.72 +£ 0.87 12.62 12.82
100 NC NC NC

Tableau 2 : Biais de modeélisation du film et de la non-prise en compte du substrat sur I'estimation de A, par un modéle
bicouche T,., avec et sans mise en place d’un critere d’arrét (Ts,,, sur données bruitées — NC : ne converge pas)

L’analyse des résultats montre la nécessité d’utilisation du critére d’arrét afin de réduire les erreurs par rapport
a une estimation sur I’ensemble de la descente - notamment lorsque la conductivité est grande car il permet parfois
la convergence de I’algorithme d’estimation. Toutefois, le critére n’est pas suffisamment robuste pour limiter de
facon fiable les erreurs et étre applicable systématiquement, ce qui ne permet pas une estimation aussi performante
que dans le cas de I’utilisation d’un modéle tricouche (cf. section 4.1). Le modéle T;, sera ainsi privilégié pour
I’estimation malgré le nombre de parametres plus important.

4.1.3. Influence du temps de conduction thermique du film a caractériser

Ayant fait le choix du modéle tricouche Ts., ’augmentation du biais de modéle en section 4.1.1 avec la
diminution de I’épaisseur du ruban conduit a étudier I’influence du rapport entre son temps de conduction et celui
du film. Les conductivités thermiques visées allant de 10 W.m™1. K~ 2 100 W.m™1. K1, voire dans les cas les
plus extrémes 400 W.m 1. K™%, ces valeurs sont estimées en Figure 12 et Figure 13 en tenant compte de
I’épaisseur de ruban et de la résistance ruban/film (a conductivité fixée). La chaine de mesure avec TDP3500 est

également traitée (ronds marrons sur les graphes).

500 A 500

-

e =100 nm, (b}

450 fh, f{u/qe\ = 14% -} T, €, =100 nm, (b) 450 ‘.T\em >100% |-3.T, e
K -} Ty €, = 200 N, (b) ! -} Ty, €, = 200 nm, (b}
Rl 400 o UAB par TDP3500, Rp =100 Q, (b)| o 400 crel = 16% o UAB par TDP3500, Rp =100 ©, (b)
‘_x. 350 A estim+4 /\f,th F!] 350 erel = 32% [~ )‘f,th |
'E_ 300 .E. 300
2 250 - ) 250 f. section 4.1.1.
= 200 érel = 20% 6% cf. section 4.1.1. E'E 200 crel = 19% ¢t section
3 s . 32 s cf. section 4.1.1.
S50 R cf. section 4.1.1. 150 N <. | = 5%
™ rel,max = = 29
~ 100 Ei frelmax = 2% ¢l = 1% ™ 100 I €relmax = 2%
50 - 50
100 1907, 1007g,e 5 100 1 ear 19%ar] | ‘
10® 107 10° 10 107 10°
Teas €] Tear (8]
Figure 12 : Influence de 7.4 ; sur I’estimation de A Figure 13 : Influence de 7.4 ; sur I’estimation de A
par T5. (Ryf = 10~°K.W ™1, sur données bruitées) par Ts. (Ryf = 10~8K.W ™1, sur données bruitées)

La faible erreur d’estimation est notée pour une conductivité du film inférieure 8 50 W.m 1. K~ (€,.0; < 5%)
quelle que soit la configuration de ruban et la valeur de résistance R, €tudi€es, mais exponentiellement amplifice
a mesure que le temps de conduction du film devient faible devant celui du ruban. L’hypothése de temps de
conduction du ruban rapide devant celui du film tombe alors progressivement en défaut de méme que celle de la
validité d’un modé¢le capacitif du ruban. Il convient donc de dimensionner le ruban de fagon a respecter a minima
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ce critére en fonction de la gamme de temps de réponse de film visée. Enfin, notons que I’influence de la chaine
de mesure sur le signal (points marrons en Figure 12 et Figure 13) reste faible sur la plage de conductivités
expérimentalement prévues grace a I’utilisation de la sonde TDP3500.

4.2.
42.1.

Non-idéalités expérimentales
Formes de flux

Expérimentalement, 1’évolution de température dépend de I’excitation laser, apparaissant comme facteur d’une
fonction de transfert dans les modéles — cf. éq. (4). On s’intéresse donc a son influence sur I’estimation en I’absence
de connaissance a priori de sa forme temporelle. L’incidence sur le signal des différentes formes de flux (Figure
14 - flux en légende de la figure), modélisées pour une méme énergie déposée, est ainsi clairement visible en
Figure 2 sur le début de la phase de relaxation, y compris a faible valeur de conductivité (non représentée).

8
4x10 Type de ) S
Taser | flux Degrés de liberté
3.5- —Triangle = — " —
s i Créneau Tiaser (durée d’excitation totale)
. 7, (temps de fin de montée) ; 7, (temps
L Triangle 1 L 2
52° “ 9 de fin d’excitation)
= 2 Gaussien
T (loi u (espérance) ; o (écart-type)
Al normale)
Dirac décalé en 7 Dirac Aucun
0.5 2
/} Dirac .
o ‘ ‘ ‘ AV
o "Tos 1 15 2 25 3 35 4 45 5 décalé

t[s] x10%
Figure 14 : Influence de la forme temporelle de I’excitation
laser sur le signal thermique (A = 100 W.m™1.K~1)

Tableau 3 : Degrés de liberté utilisés pour
I’estimation de la forme du flux

La prise en compte des flux en estimant certaines de leurs composantes (cf. Tableau 3) permet de diminuer les
biais de modéles présentés en section 4.1, comme le montre le Tableau 4 pour A; = 100 W.m™". K~*, comparant
les résultats obtenus avec différents modeles de flux expérimentaux (1% ligne du tableau) et estimés avec différents
modeles de flux (1% colonne du tableau).

Modeéle exp. : Créneau Triangle Gaussien Dirac Dirac décalé

& [K.w1]

§ = | e Ry | 107° 108 10~° 10°8 10~° 10°8 107° 108 10~° 10°8
® | [nm]

. 100 100.96 102.14 97.44 101.69
= +0.7 +1.7 +1.5 +15.2
S 103.54 108.97 104.03

2 +0.9 +2.1 +1.2
100 104.94 99.87 98.17 104.51 104.30
e +1.1 +5.7 +1.4 +5.4 +3.9 +10.1
= 200 101.08 99.99 103.31 101.53 104.54 101.60
+1.0 +1.9 +2.7 +3.1 +5.4 +5.1

) 100 107.29 100.93 102.30 98.07 101.08 100.46
& +1.0 +1.6 +0.7 +1.7 +0.9 +2.3
3 200 103.86 99.96 102.21 99.37 106.50 104.03

+2.0 +2.5 +1.0 +1.8 +7.4 16.1

- 100 101.98 101.99 108.19 105.67 104.82

8% +4.6 +2.1 +1.9 +2.4 +3.2
53 200 99.63 @0.1?9 106.08 104.48 104.97 102.20
+1.4 +1.8 +8.4 +2.7 +2.3 +2.4
9.95 10.01 10.11 10.15 10.09 10.10
8 = L +0.1 +0.1 +0.1 +0.1 +0.1 +0.1
58 200 9.94 9.97 10.02 10.01 10.06 10.03
+0.1 +0.1 +0.1 +0.1 +0.1 +0.1

Tableau 4 : Estimations de A, + gy, en estimant les degrés de liberté des flux (A¢, = 100 W.m 1. K™ et A, =
10 W.m™1. K~ en bleu, sur données bruitées - NC : Non Convergence, Cren. : Créneau, Tr. : Triangle, Gauss. : Gaussien).
Légende : en rouge - £.¢; = 20% ; en orange - &.,; = 10% ; en jaune - &,,; = 5% ; en vert - &.,; < 5%.

En comparant ces résultats a ceux obtenus dans les sections précédentes, il apparait que les biais de modeles
thermiques peuvent étre fortement réduits (divisés par dix dans le cas le plus biaisé — cf. Figure 11) en modélisant
le flux par un Dirac décalé ou un triangle, présentant tous deux de bonnes performances (réduction de I’erreur et
faible écart-type), permettant ainsi en premicre approximation de s’affranchir de la connaissance expérimentale
du flux (photodiode). Cette méthode sera testée dans la section suivante sur un signal électrothermique.

4.2.2. Chaine de mesure

L’étude de cette communication se termine par 1’influence des biais supplémentaires induits par la chaine de
mesure (Figure 9). Afin de les réduire au maximum, la Figure 15 compare dans un premier temps les performances
des différents appareils envisagés pour deux configurations de pont et de CAN (privilégiant soit la fréquence
d’échantillonnage, soit la quantification) dans le cas d’étude ou les erreurs sur I’estimation sont les plus
défavorables (4, = 100 W.m™*.K~', e, = 200 nm, R, = 1078K.W~1). Les performances de I’estimation avec
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la chaine de mesure choisie sont alors étudiées en Figure 16 pour la gamme de conductivités des matériaux
diélectriques envisagés. La robustesse de la méthode développée en section 4.2.1 a également été testée en
I’appliquant systématiquement aux estimations réalisées par T5. avec une forme de flux de type Dirac décalé (cf.
* sur les graphes), un flux créneau ayant été utilisé pour le signal expérimental (cf. Figure 1).

—4-U,g, R =100 2, CAN : 6.25 GSs 8 bits, (b) erelmax = 5%

P
-F Upg: Ry =100 2, CAN : 3.125 GS/s 12 bits, (b)

1301 1-U,q, R, =10 2, CAN : 6.25 GS/s 8 bits, (b)
P

erelmax = 11%

erel = 34% I

"';_‘ 125 | -F Ungs R, =102, CAN : 3.125 GSIs 12 bits, (b) F'; sol | " s emax = 2%
‘Tg / ‘TE CAN : 6.25 GS/s, 8 bits
s 10 v 3 ol R, =100 © |« pyec estimation du flux |
E115 A d £ A -} U, par TDP3500, e, =100 nm, R =10 KW, (b)
’ﬁ»ﬂo =zzcaseccs e ’;:1 -} U,g par TDP3500, e = 100 nm, R = 10 KW, (b)
— g9 .
105 crel = 9% : 15 -} U, par TDP3500, e =200 nm, R = 10° KW, (b)
A N e \# erel,max = 2% U, par TDP3500, e =200 nm,R_ =10 KW, (b)
100 - Ft i — ¥ $ 1003 - croumax = 0.6% 20 ar e - |
"Parfait" TDP3500 TPP0500b MSO5 10 50 100
Appareil de mesure M w.m K"
Figure 15 : Prise en compte de la chalrle d(ilmesure Figure 16 : Influence de la réduction de modéle et de la
sur I"estimation de ’1f'8()‘f,th =1100 W.m™ K™, e = chaine de mesure sur I’estimation de A pour différentes
200 nm, R,y = 107° K.W ™7, sur données bruitées) conductivités (R, = 100 £2, sur données bruitées)

La comparaison des appareils de mesure (Figure 15) met nettement en avant la sonde différentielle TDP3500
(€re1 = 11%) comparativement a 1’oscilloscope (€,,; = 34%). Le choix du CAN n’engendre quant a lui pas
d’écart significatif sur la valeur estimée, si ce n’est sur 1’écart-type, amélioré en privilégiant la configuration 6.25
GS/s 8 bits (fréquence d’échantillonnage double de la seconde configuration). Il est montré que I’erreur due a une
chaine de mesure bien dimensionnée n’entraine qu’un écart de 1% de plus (avec oy < 2 W.m™1. K1), les biais
identifiés provenant principalement de la réduction de mod¢le du ruban (donc du respect du critére cité en section
4.1.3) et de la résistance d’interface ruban/film — ce biais augmentant si elle n’est pas prise en compte (cf. [7]).

L’application de la méthode estimant les flux par Dirac décalé ou triangle, mise en place en section 4.2.1,
permet une diminution notable des biais en divisant ici aussi jusqu’a dix I’erreur d’estimation (Figure 15), et en la
cantonnant a €, mq, = 5% tout cas confondus sur la gamme de conductivité étudiée (Figure 16). Elle permet
donc de s’affranchir dans une certaine mesure de la non-idéalité¢ de la chaine de mesure : si la sonde TPP0500b
devient un choix possible (réduction de I’erreur maximale de 21% a 4% dans le cas présenté — cf. Figure 15), ce
n’est pas le cas de Ioscilloscope des lors que R, > 10 Q. Enfin, bien que non présentée ici, ’application de la
méthode proposée sur I’estimation d’une conductivité A, = 200 W. m~1. K~ permet de restreindre ’erreur dans
une plage de 1~6%, contre 5~32% sans (cf. section 4.1.3 et Figure 13).

5. Conclusion

Dans cette communication, il a été montré qu’il existait des intervalles de temps préférenticls pour 1’estimation,
préconisant d’utiliser une partie de la phase de relaxation du signal. Dans ce cas, le mod¢le tricouche avec modélisation
isotherme du capteur (modele T3,.), associé a une mesure avec sonde différentielle hautes-fréquences TDP3500 et la
modélisation de la forme des flux par un Dirac décalé ou un triangle, est la méthode la plus performante (division
jusqu’a dix des erreurs), comparativement a un modéle bicouche associé a un critére de temps d’arrét, insuffisamment
robuste. Cette méthode permet également de s’affranchir de la connaissance expérimentale de la forme de flux
(photodiode). Par ailleurs, il a ét¢ montré que la précision des estimations de conductivité se dégradait
exponentiellement lorsque le temps de conduction du film devient comparable a celui du ruban (7.4 < 1007.4,.),
avec un seuil maximum d’erreur de globalement 5% dans le cas contraire. Enfin, il a ét¢ montré qu’en 1’absence de
prise en compte de la chaine de mesure, les erreurs pouvaient aller jusqu’a 34% dans le cas ou les mesure seraient
effectuées uniquement avec un oscilloscope hautes fréquences.
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Abstract - This study deals with the thermal metrology of hydrophilic and hydrophobic materials so to
support the rise of bio-sourced insulators. An experimental approach based on the asymmetric hot plate
method and a theoretical approach of coupled heat and humidity transfers are performed. The
experimental results show that, at 20°C, the thermal conductivity A of flax fibers insulators increases up
to 20% when the relative humidity RH increases from 30% to 90%, i.e. from 0.028 to 0.033 W.m*. K
while A remains constant for the hydrophobic material. This agrees with the theoretical model results.

Keywords: thermal conductivity, coupled transfer, hot plate method, hydrophilic insulators

Nomenclature

C,  Thermal capacity, J.kg” K"’ t  Time s

D} Isothermal mass diffusivity on liquid U Voltage, V
phase, m2s~1 Vv Volume, m>

DL Non-isothermal mass diffusivity on X Water vapor mass f_ractlon }
liquid phase, m?s 1K1 A Thermal conductivity, W.m™ K

DY  Isothermal mass diffusivity of on vapor po  Material density, kg.m™
phase, m?s~1 ¢ Heat flux, W

D%  Non-isothermal mass diffusivity on ® Internal heat source, W.m~.
vapor phase, m?s~1K 1 T temperature, K

e Thickness, m a  thermal diffusivity, m?.s?

I Current, 4 Subscripts

L, Evaporation latent heat, K.J. kg™/ r Reference

m  Rate of evaporated water per unit of time e  Sample
and unit of volume of medium, g.m™>.s™! b~ Empty (blanc)

m  Mass, kg l Liquid

R Electrical resistance, o Z \L'Vate_rdvapor

S Surface, m’ _ | l_Jtr_ml

T  Temperature, °C L nita

1. Introduction

Thermal insulators made of bio-sourced materials are being increasingly developed to cut
greenhouse gas emission in building insulation. However, in spite of their interest, bio-sourced
insulators have a major disadvantage related to their affinity with moisture as they are high
hydrophilic materials. The classical models of thermal metrology do not match with these
materials.
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Indeed, firstly there are different methods for measuring the thermal conductivity of a
material. These include the guarded hot plate [1], flash [2], "Hot disc" [3], hot wire, hot ribbon,
tri-layer [4], hot plate methods [5, 6]. Among these, the tri-layer and hot plate methods are more
suitable for characterizing low thermal conductivity materials such as bio-sourced materials [5,
6] or super insulating materials [6].

Secondly, in the case of hydrophilic materials, such as bio-sourced materials, the
measurement of thermal conductivity cannot be carried out with precision unless the
simultaneous transfer of heat and humidity is taken into account [7].

The objective of this study is to identify the influence of the humidity on the measurement
of the thermophysical properties hydrophilic materials in a humid environment. For this
purpose, an experimental approach based on the centered hot plate method and a theoretical
approach based on coupled heat and humidity transfers are performed.

2. Experimental approach

2.1. Water sensitive and non-sensitive media

The hydrophilic versus hydrophobic distinction is justified when coupled heat-humidity
transfer is studied. The experimental approach is thus performed on a hydrophilic insulator
made of flax fibers (LFB) and on a hydrophobic material made of a phase change polymer
(PCM) (Rubitherm® paraffin) with solidification temperature approximatively 27 °C (Fig. 1).

The contact angles of LFB and PCM measured by the droplet analysis are respectively
tbcv=112° +2° and G.rs = 78° £2° (Fig. 1c and 1d), showing that the surface of LFB media is
wettable (as O.rs < 90°) while the PCM surface is non-wettable (as 6pcm > 90°). The latter is
hydrophobic and the LFB media is hydrophilic and could uptake the ambient humidity [8, 9].
This is confirmed by the water uptake test. The water uptake measurement is performed in a
climatic chamber (Dycometal®, CCK 480) according to the french standard NF EN 1SO 12571.
The Figure 2 plots the evolution of the water content of the LFB sample for different relative
humidity HR of the ambient air.
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Clearly, the material LFB can uptake until 17 % wt of the humidity when lying in an ambient
air at 97% HR. Bio-sourced materials are highly hydrophilic, as the result, coupling heat and
humidity transfer is required when applying thermal metrology to biobased insulators.

2.2. Device for thermal conductivity measurement

An "asymmetrical centered hot plate™ device (Fig. 3) [10, 11] was used to measure the
thermal conductivity of the studied samples. It consists of a 21 Q flat heating element of 46 x
46 mm2 and 0.15 um thickness (Omega®, KHLV-202/10-p) which is inserted between the
sample to characterize and a reference sample with a well-known thermal conductivity (1, =
0.069 W.m*.K?). Samples are compressed (pressure ~ 6x102 MPa) between two identical
aluminum blocks. K-type thermocouples record the evolution of interfaces temperatures Tc(t),
To(t) and Ta(t) (Fig. 3a). The heating element is connected to a power supply (AIM-TTI®,
PLH250-P, UK) and thermocouples are connected to an acquisition unit (Omega®, TC-08, UK).

The test is carried out on low-thickness samples (= 4 mm) to allow a unidirectional heat flux
across the sample, from one side to the other, and to minimize the lateral heat losses.

The hot plate device provided with samples is arranged in the climate Chamber (Fig. 3b)
allowing to set the ambient atmosphere at a given temperature and humidity.

a)

Aluminum block

O T

Sample «__

Heating element
Reference sample <

Tot) —
To(t) — Aluminum block

Figure 3: Schematic layout of the “asymmetrical centered hot plate ” (@) experimental device
arranged in a climatic chamber (b).

2.3. Measuring protocol

When a voltage (U =2.33 V) and a current (1 =0.11 A) are applied, a heat flow (¢ = U?/R.S)
is generated through samples. The interface temperatures T¢(t), T1(t) and Tz(t) are then recorded
until the stationary regime is reached (after approximately 3 hours). By neglecting the lateral
heat loss, the generated flux (¢) is the sum of both heat fluxes ¢, and ¢,, passing through each
sample :

b =¢+ ¢, 1)

In a stationary regime, the Fourier’s law of heat conduction allows us to write :

A

¢1 = e_l(Tc - Tl)
1
A

b, = e_z(Tc —T3)
2

The thermal conductivity 2, of the sample is deduced from the above equations as follow :

(2)
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_ e U2
M= T e— = (T — Tz)] ©3)

For the LFB sample, measurements are taken at relative humidity conditions of 30%, 50%,
70% and 90% RH, the temperature being maintained for each RH case at 20 °C, 30°C, 40 °C
and 50 ° C. For the PCM sample, measurements are performed at extreme RH of 30% and 90%
and at 10°C and 15 °C, i.e, below the phase change temperature of PCM (27°C).

2.4. Experimental determination of thermal capacity and absolute density

As the thermal capacity and the absolute density are involved in the coupled heat-humidity
transfers, these parameters are previously measured on the LFB and PCM samples. The density
is determined by the hydrostatic weighing method using a balance and the thermal capacity is
measured by the continuous temperature programming method using the DSC calorimeter (TA
Instrument®, Q20, USA), as well detailed in our previous paper [12]. The thermal capacity of
the sample C,, is then calculated from the correlation:

— ¢e b my
cpo(T) = ¢, (T) S22 2 (4)

Where Cp o Mr and ¢, are respectively the heat capacity, the mass and the heat flux of the

reference sample, me and ¢,, the mass and the heat flux of the sample to be characterized and
¢, the thermal flux of the empty sample holder.

Experimental results of Cp, are plotted on Figure 4.
3. Theoretical approach of coupled heat and humidity transfers

3.1. Analytical model of coupled heat-humidity transfers

When a heat source is applied to a hydrophilic medium lying in a humid atmosphere, heat
and moisture transfer phenomena occur simultaneously through this medium. The present study
proposes a coupled heat and humidity transfers model that will be compared to the permanent
hot plate measurement method applied to a porous sample within a humid atmosphere.

As the heat transfer can be assumed to be unidirectional at the center of the sample, according
to Ox direction (Fig. 3), the coupled heat-humidity transfers can be considered as a one-
dimensional problem.

The moisture and heat balance equations are then:

e Mass balance (liquid and vapor phases):

Po aa)il - aax [P (D S+ Db aT)] —m ®)
= (5522 + 01 4 0

where Dj and DY are isothermal mass diffusivity of liquid phase and of vapor phase
respectively (m?s~1) and DL and D are non-isothermal mass diffusivity of liquid phase and
vapor phase respectively (m?s~1K~1) and T, the temperature, X, the water content and 71, the
quantity of evaporated water per unit of sample volume and per unit of time.

By summing both equations, the total mass balance of the two phases is :

Z)t( ox (DXa +DTa)] (7)
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where Dy = Dy + DY and Dy = DL+ DY (8)

In the vapor phase, by neglecting the accumulation term over the transport term, m becomes :
] ax,,

i = = 2 on (0722 + 05 ) ®

As the thermal diffusion can be neglected over the mass diffusion (D7 <« Dy), m becomes :

. _ 0 » 0Xp
m= ox ('DODX ax) (10)
- Heat balance

On a macroscopic scale, by neglecting the kinetic energy and the assumption that water
adsorbed in the pores is not a separate phase and by introducing the heat capacity at constant
pressure, the equation of energy is :

pCh ot = =" S+ poDYL, 2] (11)

Where A* and Cp are respectively the apparent thermal conductivity and the apparent heat
capacity of the sample and L,,, the latent heat of vaporization estimated as :

L, =2495 —2.346 T (12)
- The initial and boundary conditions, referring Figure 3, are defined as :
_n (X=X
Att=0, [y 2y (13)
0X;
ox 0
At t >0 and x =0, o (14)
_,1_ =¢
%i_y
At t >0 and x =e,, {ax N (15)
T = Ti

Xi and T are respectively the equilibrium water content and the temperature of the sample
with the climatic chamber atmosphere. The eq. 15 implies that the mass transfer flux is null at
the sample and the aluminum block interface and is assumed to be isothermal over time.

3.2. FE modeling of coupled heat-humidity transfers

A finite elements (FE) simulation using COMSOL Multiphysics® software is implemented
to solve equations 7 and 11 with the associated boundary conditions 13, 14 and 15. Tables 1
gives the experimental and literature values of parameters involved in the mathematical and in
the FE simulations.

Density Thermal Thermal Mass Water
Po capacity Cp* conduct. A diffusion. Dy content X;

LFB sample (kg.m™3)  (.kg7".K™") W.m LK)  (m?s)

Ti=30°C / HR=30% 988 1660 0.030 2.78x10° 0.08

Ti=40°C / HR=90% 988 1524 0.039 4.65%1010 0.17
PCM sample

Ti=10°C / HR=90% 867 1038 0.201

Ti=15°C / HR=90% 867 2676 0.217

Table 1: Thermophysical properties (py, C,,*, X; and A are experimentally measured while Dy is
average values of bio-sourced materials from literature [12])
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4. Results and discussion

4.1. Thermophysical characteristics

Figure 4 plots the thermal capacity Cpevalues of LFB and PCM samples measured

experimentally. The thermal capacity of PCM increases significantly when approaching the
phase change temperature, i.e. 27 °C, plummets at 27 °C as the PCM changes phase from solid
state to liquid state, and increases slowly beyond. Contrary to what may be expected, the Cpe

of LFB decreases slightly with the increasing temperature (from 2245 + 20 J.kg'l.K'1 at5 °C

t0 1365+ 20J .kg'l.K'l at 50 °C). The decrease of the thermal capacity of LFB is related to the
loss of humidity of the sample as the latter undergoes a dehydration when the temperature
increases, another perturbation of the thermal metrology when applied to hydrophilic materials.

On the other hand, the experimental values of the thermal conductivity A of the LFB sample
plotted in Figure 5, show an increase of A with increasing temperature (+22% when the
temperature increases from 20 °C to 50 °C). Indeed, the arrangement of the hot plate in the
climatic chamber at a given humidity during the measurement of A reduces the sample
dehydration when the temperature increases. The results of Figure 5 show also that at a given
temperature, the increase of the relative humidity leads to the thermal conductivity increasing
(at 20 °C, by increasing the relative humidity from 30% RH to 90% RH, A increases from 0.028
W.m1Kto 0.033 W.m.K?, arise of 18%). Clearly, the humidity transfer contributes to the
heat transfer.

Table 2 shows the results of the thermal conductivity measured on the PCM materials using
the hot plate. In atmospheres at 30 %HR and 90 %HR, the thermal conductivity does not vary
at 10 °C (A= 0, 20 W.mt. K or at 15 °C (1 = 0, 22 W.m1.K™), corroborating thus the inaction
of moisture on hydrophobic materials, contrary to what has been observed above with LFB.

These results confirm the necessity to consider the coupled heat and humidity transfers when
measuring thermophysical characteristics of hydrophilic materials.

The values of the thermal conductivity of PCM samples measured using the hot plate have
been compared to the measurements performed with a commercial apparatus (TA Instrument®,
DTC 300, USA) (Table 2). The results given by the commercial apparatus showed a low
difference (< 2%) with those measured with the hot plate device. The latter is then validated.

5000

. ol PCM
° B 1FB
4000 ® B
. Hot plate DTC 300
PR % , RH 30% 90% 50%
v . . at Ti=10°C 0.198 0.201 0.201"
S;zooo— N at Ti=15°C 0.219 0.217 0.216"
,.0’. Table 2: Thermal conductivity of the PCM
10007 ] material at different temperatures T; and
,I’ e relatiye humidity measured using the hot
ey w5 % plate. "Comparison to the values measured
T(°C) using the conductivimeter DTC 300

Figure 4: Variation of the heat capacity of PCM
and LFB materials according to temperature
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Figure 5 : Thermal conductivity variation of the Figure 6 : Heat flux variation computed by
LFB material as a function of temperature for COMSOL Multiphysics.
different relative humidities.

4.2. Numerical results

First, to verify the assumption of a unidirectional heat transfer in the center of the sample
when arranged in the hot plate, the heat fluxes ¢,, ¢, and ¢, according to Ox, Oy and Oz
directions given by the FE modeling at the center of the sample are compared on Figure 6. As
one can see, the heat fluxes ¢, and ¢, are almost null while the heat flux ¢, increases up to
27 W.m when the hygro-thermal equilibrium is established. This validates the unidirectional
heat transfer hypothesis.

Figures 7a and 7b show a comparison between the experimental and calculated temperatures
AT(t)= To(t)-Ti on the rear face of the PCM and LFB samples, respectively. In the case of the
hydrophobic material, the latent heat of vaporization L, is considered nil, thus the coupling term
in the coupled system of equation 11 is canceled. The equation becomes a simple heat transfer
problem.

In both cases, a good correlation was observed between the experimental and the numerically
simulated curves (the difference between the experimental and the simulated curves is
approximately 4%). So, one can consider that the proposed model of coupled heat-humidity
transfers is validated.

=0.201, HR=90%, T =10°C
12
1.5} -y
.
1 2=0.039, RH=90%, T =40°C
o 1.2¢ '
< 08 9
& oot
= 06 2=0.217, HR=90%, T =15°C & t\
> &
=~ 0.6}
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Figure 7: Comparing of the experimental and the calculated temperatures on the rear face of the sample
(a) PCM and (b) LFB.
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5. Conclusion

An experimental study and a theoretical approach are investigated to analyze the influence
of humidity on the thermal metrology of hydrophilic materials. The experimental
characterization using a centered hot plate showed a high influence of the humidity on the
thermal conductivity of a hydrophilic insulator made of flax fibers (LFB). Around the ambient
temperature, the thermal conductivity of this thermal insulator can rise about 18 % when the
ambient relative humidity increases from 30 % to 90 %. On the other hand, the relative humidity
variation does not impact the thermal conductivity of the hydrophobic material (PCM).

Clearly, the measure of the thermo-physical properties of hydrophilic materials requires
models considering the influence of the humidity. A simultaneous heat and moisture transfers
coupling heat and mass balance equations by the latent heat of vaporization has been proposed
in this study. The equation of the coupled heat and humidity transfers model is solved in 1D
Cartesian coordinate using COMSOL Multiphysics®software. The results show a good
agreement between the simulated values and the experimental measurements with a deviation
of less than 4%. This model is suitable for both hydrophilic and hydrophobic materials, as for
the latter, it’s lack in humidity leads to a nil latent heat of vaporization and the coupled heat and
humidity transfers model becomes a pure heat transfer model.
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Résumé - Les faisceaux électriques utilisés dans les moyens de transport doivent répondre a de plus
en plus d’exigences et de contraintes. En vue de dimensionner les faisceaux de maniere optimale, il
est important de comprendre le comportement thermique interne du toron. Des essais expérimentaux
sont présentés afin d’apprécier le comportement thermique d’un toron de 12 fils dont 6 sont alimentés.
Les torons ont été peignés afin d’obtenir 3 dispositions maitrisées qui ont été testées. Le but de cette
étude est de montrer I’impact de la position des fils alimentés dans un toron. Cette étude expérimentale
est complétée par une comparaison avec un modele thermique utilisant une méthode nodale en coupe 2D.

Mots-clés : faisceau électrique ; toron de fils ; échauffement ; expérimental ; dispositions aléatoires.

Abstract - The electrical harnesses in automotive vehicles must meet more and more requirements
and constraints. To optimize the design of wires in a bundle, it is essential to understand the internal
thermal effects in bundles. Experimental tests are presented to assess the thermal behavior of a 12-wires
bundle where 6 of which are powered. 3 controlled layouts were tested. The purpose of this study is
to show the position impact of powered wires in a bundle. This experimental study is completed by a
comparison with a thermal model with a nodal method in 2D slices.

Keywords: Electrical harness; Wires bundle; Heat-up; Experimental; Random layouts.

Nomenclature

D  diametre toron, m T  température, K

h  coefficient d’échange, W.m 2. K~! Symboles grecs

Nu nombre de Nusselt, — «  coefficient de température, K1

R résistance électrique, €2 A conductivité thermique de 1’air, W.m 1. K~}

Ra nombre de Rayleigh, —

1. Introduction

Les faisceaux électriques dans les moyens de transport doivent répondre a de plus en plus
d’exigences et de contraintes : augmentation du nombre de fils liée a la complexité croissante
des systemes embarqués [1, 2], a la diversité importante des configurations proposées aux clients
[3], a la variabilité de I’environnement thermique et a la réduction de 1’espace disponible pour
le cheminement.
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En vue de dimensionner les faisceaux de maniere optimale, en termes de qualité, de cofit
et de streté de fonctionnement, nous développons actuellement un modele de simulation [4]
permettant de calculer les échauffements induits par plusieurs fils adjacents en contact (c’est-a-
dire placés cote a cote) dans une disposition aléatoire avec plusieurs profils de courant possibles.
Au sein de chaque toron, la présence de fils dits de "communication” ou de “’signal” tres peu
alimentés peut servir de dissipateur thermique tandis que la présence de fils dits de ”puissance”
augmente 1’échauffement thermique. Le processus de fabrication des faisceaux, principalement
manuel [5], induit une variabilité importante dans la position des fils au sein des torons.

En vue de valider ce modele, il est indispensable de confronter ses résultats a des données
expérimentales. A notre connaissance, il existe tres peu de résultats avec ce niveau de connais-
sance du champ de température interne au toron. Dans ses travaux de these, Mahiddini [6]
donne des mesures thermiques internes et externes a un toron en précisant seulement que les
thermocouples sont placés entre les fils. Pour avoir des données plus précises des champs de
températures a I’intérieur du toron, nous avons décidé de positionner plusieurs thermocouples
sur une méme section au sein de 3 torons. Ceux-ci comporteront les mémes types et nombre de
fils. Chaque fil identifié par section a le méme profil de courant. La seule différence entre les
3 essais est la disposition des fils. Le toron est disposé dans une enceinte thermique de 1,2 m?
sans habillage.

A la fin de cette étude, nous présentons une comparaison de ces résultats avec une évolution
du modele nodal décrit dans nos précédents travaux [4]. Cette comparaison nous permet de
vérifier au cours du développement les hypotheses choisies pour le modele. Elle met en avant
les points a faire évoluer afin d’avoir un modele plus représentatif.

2. Description des essais expérimentaux
2.1. Banc expérimental

Le banc expérimental permet la mesure de 1’échauffement d’un toron dans une ambiance
constante et dans une convection naturelle. Pour ce faire, nous avons utilisé une chambre cli-
matique BIA de 1,2m?. Le toron a été suspendu a une grille & mi-hauteur (fig. 1). Pour imiter
les pires conditions de températures rencontrées sur véhicule, I’ambiance est définie a 85 °C
dans une atmosphere seche. L’enceinte thermique utilisée ne permet qu’une régulation de la
température en convection forcée, c’est pourquoi les essais sont réalisés dans une enceinte
éteinte. Lorsque 1’enceinte est maintenue a la consigne en convection forcée pendant 5 h, I’am-
biance chute rapidement apres son arrét : 20 °C h~!. L’énergie dissipée par le toron lors de son
échauffement pourrait combler en partie cette chute de température. Cependant pour réduire
significativement la perte de température ambiante nous avons ajouté un bloc métallique qui
permet d’augmenter I’inertie du systéme et de réduire la vitesse de chute a 2,4°Ch™1,

Dans le but de négliger les flux de chaleur axiaux dans les torons, ceux-ci ont été peignés
pour forcer une disposition constante sur toute leur longueur. Les dispositions issues d’un mo-
teur physique sont construites aléatoirement [4]. Les peignes adaptés a chaque disposition ont
été imprimés en 3D. Le toron est de grande longueur (3m) pour négliger les échauffements de
contact créés aux extrémités du toron et ne garder que les effets thermiques radiaux. La dispo-
sition des torons a été déterminée suivant 3 cas de génération aléatoire contrdlée [4] : dans un
premier cas les fils alimentés sont concentrés vers le centre, dans un deuxieme cas les fils ali-
mentés sont sur la partie extérieure du toron et, finalement, les fils de faibles sections alimentés
ou non sont concentrés au centre (cf. fig. 3.1,2 et 3).
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Figure 1: Photo qui met en évidence une disposition type de Figure 2: Schéma d’un toron
toron en chambre climatique dans la chambre climatique
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Figure 3: Dispositions des 3 géométries voulues avec les courants et sections - Géométries
permettant la création de peignes

Un panneau de contrdle permet a la fois I’alimentation, la répartition du courant et les me-
sures €lectriques de courant et tension de chaque fil. Pour éviter au maximum les bruits liés a
I’alimentation, il est décidé d’utiliser des batteries gel 12V 135Ah comme source de tension
et des résistances passives comme charges. Lors des phases transitoires, une source de tension
électronique (Agilent 6682A) en parallele de la batterie évite sa décharge. La désactivation de
cette source et I’activation des différents charges dans les fils sont pilotées depuis LabVIEW via
la carte de sortie de tension PXI-6513 et des relais.

2.2. Instrumentation et protocole de mesures

Dans le but d’avoir le plus d’informations possibles sur les températures au sein d’un toron,
nous avons mis en ceuvre 2 méthodes pour remonter a la température. La premiere par une
mesure directe a I’aide de thermocouples type K. Les mesures par thermocouple concernent
I’ambiance et la température des isolants de 10 fils internes au toron. Nous utilisons des fils
de thermocouples de faible section 130 pm de diametre afin de ne pas €tre intrusif. L’ impact
de la présence des thermocouples dans le systeme n’a pas été dimensionné. Cependant cet
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Figure 4: Banc de fabrication d’un toron

impact sur la thermique du banc est jugé tres faible et est compris dans I’incertitude de mesure.
L’implantation des thermocouples sur les isolants est réalisée lors du peignage des torons (cf.
fig. 4). 1ls sont fixés a I’aide de gaines thermorétractables. La température des isolants des 10
premiers fils est mesurée sur deux tranches radiales différentes comme décrit sur le schéma fig.
4. Ceci doit permettre de valider un champ de températures radial constant tout au le long du
toron. Cette facon d’intégrer les thermocouples dans le toron empéche un démontage simple
du c6té de la soudure chaude. C’est pourquoi, ces thermocouples sont fabriqués au laboratoire,
d’une longueur suffisante (2 m a 2,5 m) pour atteindre un bornier de connections a I’extérieur de
I’enceinte thermique. Ceci permet 1’échange simplifié des torons. Tous les thermocouples ont
été étalonnés et corrigés par comparaison a une sonde PT100 dans un bain thermostaté et agité
de 0 a 100 °C et dans un four d’étalonnage de 110 a 140 °C suivant les indications préconisées
par Charki et al. [7]. Les incertitudes élargies (facteur d’élargissement a k=2) des thermocouples
sont estimées a 0,6 °C de par leur processus d’étalonnage [7]. Elles sont étendues arbitrairement
a 1°C pour intégrer I’influence des thermocouples dans le systeme.

Le deuxieme type de mesures est indirect, il permet de connaitre la température de 1I’ame des
6 premiers fils qui lie la variation de la résistance des fils cibles a la température [6]. Le principe
est de déterminer la résistance des fils a une température de référence ainsi que le coefficient de
variation avec la température () (Eq. 1).

R = Rygoc X (1 +a - (T — Thper)) (1)

Avec la lecture de la résistance, la détermination de la température est aisée. Cependant, les
fils de cuivre ont une trés faible impédance (quelques mS?) et le coefficient de température « est
aussi tres faible. Cela implique une variation des résistances faible en rapport a la température.
Pour que la détermination de la température soit fiable et précise il faut alors des grandes lon-
gueurs de fil, de faible section ainsi que des instruments de mesure de précision. Pour ce faire,
la mesure <4 fils> [6] permet une lecture plus précise de la résistance. La mesure du courant
est établie a travers des shunts spécifiques a chaque fil et adaptés au courant nominal voulu. La
tension résultante de ces shunts est acquise par un multimetre intégré dans une carte PXI de
NATIONAL INSTRUMENTS : PXI-4065. La tension aux bornes de chaque fil est mesurée par un
sourcemetre KEITHLEY 2450 qui offre une grande précision de lecture. Ne disposant que de
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deux appareils de précision, les mesures sont faites successivement dans chaque fil a I’aide de
relais (exemple du montage électrique pour 3 fils - cf. fig. 6). La séquence est de 15 mesures de
résistance de 11 secondes par fil. Cette méthode permet directement de récupérer la température
de I’ame du fil. Cependant, cette température représente une température moyenne tout au long
du fil contrairement a la mesure de températures par thermocouple qui est tres localisée. Des
étalonnages de chaque type de fil permettent de déterminer la constante « (cf. tableau 1). Ces
résultats concordent avec la valeurs de 3,93 x 1073 K~! indiquée dans la norme CEI-60287 [8].

Les incertitudes calculées pour les températures d’ames sont issues de tous les étalonnages
préalables pour la résistance des shunts, la résistance des fils a 20 °C et le coefficient a.. A ceci
sont ajoutées les incertitudes des mesures de tension des multimetres provenant des spécifications
des fabriquants dans la situation d’utilisation lors de I’essai. La propagation mathématique de
ces incertitudes est effectuée suivant la méthode de calcul classique des différentielles totales
exactes.

Rﬁlréseau
. AN TJ Section | Rép.1 Rép.2 Rép.3 Moy.
Rconlact
e mm? | 107K
par shunt )
:V’M T e 0,35 3,89 3,90 3,84 | 3,88£0,04
Teraion Batterie = 2,5 3,92 3,93 3,92 | 3,92+0.06
o bornes T Rei réseas 2,0 3,94 3,86 3,90 | 3,90 £0.05
WWW— . 4,0 3,91 3,91 3,8 | 3,8940.09
Figure 5: Circuit de mesure d’une Tableau 1: Détermination expérimentale de la
résistance en 4 points. constante « par section.
/\’/\\ —
e ] %VJ ol
| \ \ l ',,, Rela s| ‘Re\o@w “Re\cls I <1
Relais 1|5 Re‘qu Regms 3l / 2K2T' 3:<3 > :—W 101
D2 N7 N e — R “ K3E|]
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i1 — — ge T

I | ! :l § T

Shunts Fils Charges " T Ka
Ka_ Relais a -

Figure 6: Schéma électrique de la mesure de résistance a 1’aide de 2 voltmetres pour 3 fils.

3. Résultats et exploitation

Les mesures ont été effectuées apres avoir atteint un régime stabilis€, soit environ apres 25
minutes d’essai. Les mesures directes ont €té effectuées par lecture parallele de thermocouples
sur les isolants des 10 premiers fils (pendant 90 secondes) sur les 2 tranches notées Iso 1 et 2
sur le tableau 2. La mesure de la résistance des 6 fils alimentés s’effectue séquentiellement par
période de 11 secondes par fil et avec une latence de 4 secondes entre chaque fil. Ces mesures
ont permis de remonter a la température de I’ame (cf Eq. 1).

Les résultats présentés dans le tableau 2 montrent que les fils ont une température comprise
entre 90,5 et 101,3°C. Au degré pres, ces extrema sont les mémes dans les 3 cas. Cependant,
les points de température les plus élevés et les plus faibles sont localisés sur différents fils. Par
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exemple sur la géométrie 1 le fil le plus chaud (101,3 °C) est le fil 6 tandis que sur la géométrie
2 c’est le fil 2 (100,3 °C) et pour la derniere géométrie c’est le fil 1 (100,4 °C). Ces différences
sont visibles sur la figure 7B.

| Geom 1 | Geom 2 | Geom 3
Température [ ° C] Température [ ° C] Température [ ° C]
Iso1l Iso 2 Ame Isol Iso?2 Ame Isol Iso?2 Ame

Fill | 97,7 97,8 97,2473 | 98,4 96,5 98,2474 | 99,3 100,0 100,4+7,5
Fil2 | 97,0 98,4 98,7+7,7 |100,0 99,4 100,347,7 | 98,5 99,5  98,6-+7,7
Fil3 | 96,6 93,4 98,4+12.1 | x 96,4 96,9+£12,0 | 98,0 99,1 98,5412 1
Fil4 | 96,1 95,7 956486 | 91,1 92,2 92,8485 | 97,2 90,5 95 3485
Fil5 | 92,6 93,8 93,5485 | 94,9 954 954486 | 97,2 96,9 97,8486
Fil6 | 97,6 97,1 101,3+15,1| 95,0 96,5 97,3+14,9 | 99,1 86,0 98,0+15,0

Fil7 | 92,9 94,3 X 95,4 97,1 X 91,5 95,2 X
Fil8 | 91,8 94,1 X 90,6 92,0 X 95,8 X X
Fil9 | 95,0 93,0 X 91,3 92,8 X 96,7 96,3 X
Fil10 | 94,3 98,3 X 91,6 94,0 X 92,7 X X
Fil 11 Non instrumenté Non instrumenté Non instrumenté
Fil 12 Non instrumenté Non instrumenté Non instrumenté
Amb 1 85,4 85,8 85,3
Amb 2 85,3 85,8 85,2

Tableau 2: Mesures expérimentales de températures sur les 3 géométries

Ces informations sont bien-entendu a prendre avec précaution car certaines températures sont
manquantes et des incertitudes de mesures existent. En effet nous ne connaissons pas toutes les
températures d’ame (6 sur 12 sont connues) et d’isolant (10 sur 12 sont connues). Cependant
cela est peu préjudiciable car les fils non mesurés ne sont pas alimentés. Nous pourrions cer-
tainement estimer que la température dans les fils 11 et 12 de la geométrie 3 seraient parmi les
plus chauds. Les incertitudes liées a la température d’ame sont élevées (entre 7 et 12 °C selon
les sections de fils et I'intensité du courant) ; ceci est di au fait de la précision demandée pour la
mesure des résistances. L’incertitude de position des thermocouples quant a elle pose certains
problemes pour I’interprétation des résultats. En effet, la position angulaire du thermocouple
sur un fil cible ne peut étre imposée, car malgré la gaine thermorétractable qui serre le thermo-
couple, celui-ci peut se déplacer lors de la manipulation du toron. C’est pourquoi les différences
de température entre les colonnes Iso 1 et Iso 2 du méme fil peuvent étre importantes. Elles ne
relevent pas d’un probleme de justesse ou fidélité de la mesure mais ne correspondent a pas la
méme partie de 1’isolant du fil.

Les 3 contours de température sur la figure 7B sont donc générés en imposant la température
d’ame mesurée des 6 premiers fils sur toutes leurs surfaces représentatives. Pour les ames des
fils 7 a 10, la température imposée est celle de I'isolant la plus élevée. Pour chaque fil, la
moyenne des deux températures de 1’isolant a été imposée sur tout la partie extérieure des fils.
Ceci ne représente donc pas le phénomene thermique réel mais permet de quantifier en partie la
température avoisinante des fils.

4. Comparaison a un modele nodal en développement

L’ objectif principal de ces essais est de corréler les résultats obtenus par mesure de température
a ceux obtenus par un modele de calcul actuellement en cours de développement. Ce modele
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Max : 102,8 °C Max : 102,5 °C Max : 102,1 °C

A Modele nodal
105,0 102,5 100,0 97,5 95,0 92,5 90,0 87,5 85,0
i ' ' ' ' ' ' ' i
Max : 101,5 °C Max : 100,3 °C Max : 100,4 °C

B Essais expérimentaux

Figure 7: Contour représentant les résultats des 3 essais expérimentaux (B) et les résultats
obtenus par un modele nodal (A).

basé sur une résolution nodale permet une résolution tres rapide de multiple cas de figure.

z 2 N\

Pour cette comparaison, le réseau nodal est créé a 1I’aide du modele réduit [9]. Une convection
libre est estimée et ajoutée par le biais des conductances thermiques convectives comme décrit
par Saulnier [10]. La corrélation utilisée est citée par Incropera [11] pour un cylindre horizontal :

_hxD

N
Y \

= 0,850 x Ra”'®® avec 400 < Ra < 500 (2)

L’ échange convectif obtenu pour un cylindre parfait est ensuite corrigé au niveau des surfaces
de mouillabilité du toron. Les premiers résultats sont présentés pour 3 contours sur la figure
7A. Les échanges par rayonnement sont négligés pour cette comparaison dans le modele nodal
actuel.

La comparaison avec les contours obtenue par les essais expérimentaux présente globalement
un décalage de température de 1 a 2°C. Cela peut s’expliquer par I’hypothése prise dans le
modele : I’air contenu dans le toron est considéré conductif alors que dans les essais, nous avons
remarqué les espacements lors du cintrage du faisceau qui permettrait une légere convection
interne. La répartition de température n’est pas non plus tout a fait respectée. Cependant, les
zones chaudes et froides sont identifiées aux mémes endroits : le fil 6 de la géométrie 1 ou
encore le fil 2 de la géométrie 2.
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5. Conclusion

Cette étude montre que la température d’un fil dans un toron ne dépend pas que de son auto-
échauffement mais aussi de son environnement, et plus précisément de la présence ou non d’un
fil voisin qui s’échauffe. Sur un toron de 5 fils de petite taille, I’influence est déja visible. Il
est prévu de visualiser des résultats pour un toron avec plus de fils. Cette étude expérimentale
confirme 1’utilité de la prise en compte du phénomene d’échauffement en toron et de notre
travail relatif au développement d’un modele thermique nodal. La comparaison présentée ici est
prometteuse et nous donne les informations nécessaires a I’amélioration de ce modele.
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Caractérisation du champ thermique au sein des
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projection a froid.
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Résumé — La projection a froid est une méthode de fabrication additive qui utilise un écoulement
supersonique diphasique fluide/poudres micrométriques pour élaborer une structure par collision
balistique. L’ interaction thermique entre 1’écoulement et les poudres affecte le processus de croissance
additive de matiere. Dans la littérature, on a recours généralement a la simulation numérique pour
estimer la température des poudres a une position spatiale dans le jet en les considérant comme une
phase discréte dont la température est supposée instantanément uniforme. On peut vérifier cette
hypothese a partir d’une comparaison de temps caractéristique correspondant au temps de résidence des
poudres dans le jet lorsqu’elles parcourent des distances infinitésimales, et au temps d’établissement
d’un gradient thermique quasi-uniforme au sein des poudres. L.’écart significatif entre ces deux temps
caractéristiques, pour des distances parcourues de 1’ordre de la taille des poudres, montre que la notion
de température uniforme instantanée n’est pas toujours vraie. C’est une notion subjective qui est valable
en choisissant une unité de distance infinitésimale dx=1mm qui est en effet I’unité de référence dans la
littérature pour simuler I’interaction écoulement/poudre. La solution analytique de la température en
coordonnée radiale donne une corrélation analytique adimensionnelle indiquant des conditions
paramétrées de température instantanément uniforme.

Mots-clés : Cold Spraying ; Poudres ; Température ; Temps caractéristique ; Modeles analytiques.

Abstract — This paper investigates the parietal convective heat transfer between powders and supersonic
gas flow during cold spraying. Analytical models are suggested for characterizing the temperature
distribution within the powders. The notion of instantaneous uniform temperature is discussed using
characteristic times. The temperature field within particles is mostly instantaneously uniform but this
instantaneousness only prevails for a travel distance unit of Imm. For shorter distances, that is, those at
the scale of the micron sized powders, the particle temperature is not strictly instantaneously uniform.

Keywords: Cold spraying; Powder; Temperature; Characteristic time; Analytical models.

Nomenclature

Bi nombre de Biot Fp  force de trainée, kg.m.s?

Cp  coefficient de trainée Fo  nombre de Fourier

d distance, m h coefficient de convection, W.m2.K"!
D diamétre, m m masse, kg

f,g  fonction analytique Nu  nombre de Nusselt
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2

P pression, kg.m™!.s” Symboles grecs

Pr  nombre de Prandtl a  diffusivité thermique, m’.s™!

RUT, nombre adimensionnel L.&EC coefficient

r coordonnée radiale, m @, 8 fonction analytique

t temps, s A conductivité thermique, W.m.K"!
t,  temps de résidence, s v viscosité cinématique, m=.s™!

fy  temps température uniforme, s p densité massique, kg.m

T température, K Indices

Vv vitesse, m.s! gp gaz, poudre

X coordonnée, m 0 condition initiale

W fonction de Lambert

1. Introduction

Le recours aux poudres micrométriques est largement déployé en fabrication additive pour
I’élaboration de diverses pieces métalliques a géométrie simple ou complexe. La projection a
froid est une variante de la méthode additive qui produit une consolidation directe des poudres
par collision balistique grace a une vitesse d’impact de plusieurs centaines de m/s générée par
un écoulement supersonique. Cette méthode est de plus en plus attrayante car elle permet une
élaboration additive, rapide et a froid, de divers matériaux y compris les métaux, les céramiques
et récemment, les polymeres [1,2]. Deux principaux phénomenes gouvernent la croissance
additive de maticre : une interaction fluide/solide entre 1’écoulement supersonique et les
poudres qu’il entraine, et la collision balistique de ces poudres qui sont projetées sur un substrat
cible. Ces deux phénomenes sont liés par le comportement en vol des poudres qu’on décrit
généralement par la vitesse et la température de celles-ci avant la collision. Si la vitesse des
poudres a été largement caractérisée dans la littérature de la projection a froid, il n’en est pas
de méme pour la température. Des seuils de vitesse adéquate (vitesse critique d’adhésion) ont
été identifiés pour plusieurs matériaux, a I’aide de mesure vélocimétrique fiable utilisant des
systemes laser [3—5]. Des modeles empiriques montrent un effet de la température en vol des
poudres (T},) sur la vitesse critique. Une augmentation de T, peut favoriser un adoucissement
thermomécanique qui peut améliorer 1’adhésion des poudres [6—9], augmenter les surfaces de
liaison [3,6], ou rompre les oxides a la surface des poudres [9], grace a une capacité de
déformation mécanique plus importante [3,4,6].

Dans I’écoulement supersonique anisotherme, les poudres micrométriques sont soumises a
un échange convectif pariétal suivant la valeur locale de la température dans le flux de gaz. 1l
est aujourd’hui tres difficile de mesurer expérimentalement le champ thermique des poudres en
raison de leur taille micrométrique combinée a leur vitesse treés élevée (plusieurs centaines de
m/s) et de I’absence de rayonnement suffisamment sensible a une détection de variation
thermique par métrologie optique robuste. En effet, la projection a froid implique de basses
températures a cause de la détente supersonique du gaz porteur. De ce fait, on a recours
généralement a la simulation numérique pour estimer la température des poudres a une position
spatiale dans le jet en les considérant comme une phase discrete dont la température calculée
est supposée uniforme instantanément. Dans ce papier, on propose d’étudier le gradient
thermique des poudres dans le jet de gaz pour discuter la notion de T, uniforme instantanée et
les conditions permettant de I’admettre, a partir d’une comparaison du temps de résidence des
poudres dans le jet de gaz lorsqu’elles parcourent des distances infinitésimales, et du temps
d’établissement d’un gradient thermique quasi-uniforme au sein des poudres. On utilisera une
approche analytique couplée a une simulation numérique de la convection thermique pariétale
entre une poudre et I’écoulement supersonique.
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2. Convection thermique pariétale et champ thermique dans les poudres

Le champ thermique transitoire dans la poudre pendant la projection a froid peut étre
caractéris€é par une simulation de I’échange thermo-convectif pariétal a I’aide d’'un modele
simplifié restreint au voisinage de la poudre pour se focaliser sur le transfert thermique par
convection a sa paroi, et par conduction a I’intérieur. La taille micrométrique des poudres
représente une longueur trop petite pour envisager une variation locale de densité, température,
pression, et vitesse du fluide. L’évolution de ces variables sur une telle distance infinitésimale
est insignifiante. Les variations dues a 1I’écoulement compressible se font plutot a 1’échelle de
la buse alors que les parametres du fluide en un point de I’abscisse curviligne de I’écoulement
se décrit simplement par la température, la pression, la vitesse et la densité a cet endroit, ce qui
permet de simplifier I’échange thermo-convectif pariétal entre la poudre et le fluide qui
I’environne, par un écoulement local incompressible sur un domaine fluide suffisamment réduit
autour de la poudre. On considere des dimensions faibles avec des conditions aux limites et des
conditions initiales adéquates décrites par les caractéristiques locales du gaz (température,
vitesse et pression qu’on notera T, Vo, Py). En adoptant le repere de la poudre comme repere
d’observation, le transfert thermo-convectif entre la poudre et le fluide s’effectue alors a travers
une paroi fixe, et avec la vitesse relative fluide/poudre (V,, = V; — V) laquelle est prescrite a
I’entrée du domaine fluide. La condition de sortie est un écoulement libre décrit par une
contrainte normale nulle et un flux thermique normal a la frontiére de sortie de 1’écoulement.
Les autres frontiéres du domaine fluide sont soumises aux conditions (T, P, ). Cette simulation
numérique phénoménologique permettra d’analyser le gradient thermique transitoire dans la
poudre suivant I’évolution de 1’écoulement pariétal, en indiquant aussi I’ordre de grandeur du
temps caractéristique a partir duquel un champ thermique quasi-uniforme s’établit. Des
conductivités thermiques extrémes rencontrées en projection a froid sont étudiées, c’est-a-dire,
des poudres de cuivre et des poudres de cermet, entre autres. On considérera aussi, d’une part
la granulométrie préconisée dans la littérature [10] en prenant la taille moyenne largement
utilisée qui est identique pour ces deux matériaux (D,=50 um) ; et d’autre part des conditions
typiques de projection les plus favorables a une forte sollicitation thermique dans les poudres,
c’est-a-dire, une poudre initialement a température ambiante Tp=20 °C, des conditions de
pressurisation de I’air, utilisé comme gaz principal, qui conduisent a des ordres de grandeur de
V=600 m/s, T.=800 °C, et P»,=40 bar [11]. La simulation numérique, réalisée avec le logiciel
Comsol, considere I’air comme un fluide newtonien a propriétés thermo-dépendantes.

L’évolution typique du champ thermique transitoire des poudres débute par un gradient
radial (Figure 1a) en raison de I’écoulement laminaire axisymétrique dans les premiers instants
de I’échange thermo-convectif (Figure 1b). Le gradient thermique dans la poudre est ensuite
perturbé a cause de I’instabilité de 1I’écoulement aval. La distribution de température devient
irréguliere avec un fort gradient qui persiste. La poudre est continuellement chauffée par
I’écoulement amont qui maintient un niveau de température plus élevé a cet endroit. Le gradient
thermique dans la poudre évolue alors depuis la zone amont vers la zone aval (Figure 1c). Avec
I’oscillation entretenue de 1’écoulement aval (Figure 1d), cette configuration de gradient
thermique perdure pour devenir un régime de conduction thermique stable dans les poudres,
avec le niveau de gradient qui se réduit dans le temps. Il n’y pas de distribution de température
uniforme dans le sens strict du terme mais le faible écart de gradient (47) qui se stabilise a partir
d’un instant 7, permet de concevoir une définition du temps caractéristique de température
uniforme noté ty. En effet, ’écart AT décroit vers une valeur asymptotique faible. Cette
convergence permet d’identifier t;, évalué a 10°-107 s pour les poudres Cu et WC-Co
(Tableau 1). Bien que ces valeurs soit faibles comparées a la durée caractéristique de formation
d’une couche additive de I’ordre de 10*-107 s en projection a froid [11], une instantanéité de
température uniforme basée uniquement sur ces faibles valeurs de t; devient une notion
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subjective sans quantification de temps de référence adéquat a I’échelle des poudres. La section
suivante discute de cette notion d’instantanéité en se basant sur le temps de résidence de la
poudre défini par le temps de parcours sur une distance infinitésimale, noté t, . La confrontation
de t, et ty donnera une indication de distance de référence pour laquelle la température
uniforme instantanée prévaut. Dans la littérature, on utilise généralement une unité de 1mm
pour simuler la température en vol des poudres le long de la buse. Cette référence est toutefois
tres élevée comparée a la taille des poudres. Des valeurs plus petites, comparable a la taille des
poudres, sont considérées pour notre étude comparative.
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Figure 1 : Evolution typique du champ thermique transitoire (°C) des poudres dii a I’échange thermo-
convectif avec I’écoulement anisotherme. Régime de gradient thermique radial (a) dit a un écoulement
laminaire (b) (t=107 s), et régime de gradient établi (c) en dépit de la turbulence de I’écoulement (d)
(t=10" 5). Taille des poudres en um sur les figures (a) et (c).

3. Validité de la notion de température instantanément uniforme

Le temps de résidence des poudres s’obtient par la résolution de I’équation de mouvement
décrite par la seconde loi de Newton. L’équation (Eq. 1) donne la formulation Lagrangienne du
mouvement des poudres entrainées par 1I’écoulement du gaz. Elle est gouvernée par la force de
trainée Fp qui modélise I’action du fluide sur la poudre. La force gravitationnelle des poudres
est négligée en raison de I'inertie prédominante produite par 1’écoulement supersonique. La
résolution analytique de ce modele [11] donne une expression du temps de résidence décrite
par des fonctions de Lambert (Eq. 2).

av,
Myt = T2 5L Co(Vy = Vo)V, = W 1)
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Vg 3PgCp
4P, D 1 1 -V - dx)
ty=—=—L"LPl_—+_W|[—L e's e 4oplp” ()

Ou la fonction W représente la branche W.; des fonctions de Lambert dont des
approximations correctes sont décrites par les relations (Eq. 3-5) [12]. Les données de calcul

pour notre étude sont bien définies dans le domaine de variation des fonctions W.; de Lambert.

( Pour — é < x < —0.333,

1 11 43 769 221
{W_l(x) =_1+p—§p2+5p3—%p4+17280p5—8505p6 G)
k avecp = —/2(ex + 1)

Pour —0.333 < x < —0.033,
W_,(x) = —8.0960+391.0025x—47.4252x%—4877.6330x3-5532.7760x* @)
-1 - 1—82.9423x+433.8688x2+1515.3060x3

( Pour 0.033 < x <0,
W_,(x) = L, — L, +ﬂ N (—2+L22)L2 (6—9L2+32L§)L2 (—12+36L2—22L%+3L§)L2
L, 213 6L3 12L%
3 + (60-300L,+350L5—-125L3 +12L%)L, )
60L2%
\ avec L, = In(—x); L, = ln(—ln(—x));

En considérant des distances infinitésimales dx micrométriques (1 um, 10 um, et 100 pm)
en plus de la référence générale (dx=1 mm), on trouve des valeurs de temps caractéristique de
résidence variant entre 10° s et 10° s (Tableau 1). Si t, > ty, alors la poudre adopte une
distribution de température uniforme avant qu’elle ait parcouru la distance dx associ€e a t,,. La
notion de température "instantanément" uniforme prévaut alors pour cette distance
infinitésimale. Dans le cas contraire, cette notion devient discutable, ce qui est le cas des
distances micrométriques surtout lorsqu’elles doivent étre courtes. Si 1'unité de référence
dx=1mm valide en général I’hypothése de température instantanément uniforme, la
confrontation des temps caractéristique t,, et t;; pour les autres cas de dx infinit€simales montre
les limites de cette hypothese. Lorsque les poudres parcourent des petites distances inférieures
a 10 um, leur température n’est plus uniforme mais présente un gradient thermique. Au-dela de
cette distance, le gradient thermique évolue ensuite vers un champ quasi-uniforme, car la
variation locale des variables d’état du gaz est négligeable au voisinage des poudres comparée
a la variation globale le long de la buse lors de la détente supersonique, comme nous I’avons
déja postulé dans nos hypotheses de travail. Ainsi, le choix d’unité de référence en termes de
distance infinitésimale parcourue justifie 1’adéquation d’un état de champ température
instantanément uniforme dans la poudre.

1, /ty pour différent dx
Poudre D,(um) Ve(m/s) Teu(°C) 1Tpum 10pm 100 um 1 mm ¢t;(s) AT (°C)

- 400 400 01 03 1 4 2.10° 06
4 5 700 800 004 02 1 2 2100 1.1
400 400 03 1 3 13 9107 3
WC-Co )
700 800 0.1 04 1 5 LI0 4

Tableau 1 : Confrontation des temps caractéristiques de résidence et de température quasi-uniforme.
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4. Critere analytique de température uniforme en projection a froid

Une approche analytique a I’avantage de pouvoir corréler I’ensemble des parameétres de la
projection a froid (parametres opératoires et caractéristiques poudres) aux réponses thermiques
et cinématiques des poudres. Le probleme de transfert radial en coordonnée sphérique, avec
une condition aux limites de Fourier (loi de Newton) pour modéliser la convection pariétale
autour de la poudre peut €tre résolu en utilisant une formulation adimensionnelle (Eq. 6-8) et
une forme de solution spatio-temporelle a variables séparées (Eq. 9) qui donnent un probléme
de Sturm-Liouville (Eq. 10-12).

f%%r2 ATy (7, t)] _ dTp(r 3) pour {1’ EEZ[(()),l] ({5 =£ S (DT:)
F=t1 2
\ T.(70) =1 \ T—sz
T, (7, t) = g®f () avec g(¥) de forme ¢(F) /7 9)
¢"(7) + (7)) =0
i%§§=1—3i (10-12)

o) = f(0)~'F
Le systeme d’équation (Eq. 10-12) forme un probléme a valeur propre dont la forme de la
solution (Eq. 13) dépend des valeurs propres, notées ¢;, données par I’équation transcendante
(Eq. 11). Comme I’expression de la température doit étre continue et finie lorsque # — 0, la
solution ¢;(#) est réduite au terme f;sin({;#) qui définit la forme finale de 1’équation
transcendante (Eq. 14).

@i (F)=¢; cos({;7) + B; sin({;7) (13)
ﬁ?—1—31 (14)

Le coefficient [5; est déterminé selon le théoréme de Sturm-Liouville qui considére
I’orthogonalité des fonctions propres sin({;7). Les coefficients §; sont alors les valeurs normées
des coefficients de Fourrier qui satisfont 1’équation de condition initiale (Eq. 12). La
combinaison linéaire des solutions ¢;(#*) conduit a la solution générale (Eq. 15) donnée par la
forme (Eq. 9). Finalement, en remplacant les variables adimensionnelles par leurs expressions,
on obtient la solution analytique de la température qu’on peut réduire au premier terme (i = 1)

2
car la fonction {9 ({i)e_gi F 0} pour (i = 2) est négligeable dans notre étude. On aboutit alors

a une forme simplifiée (Eq. 16) qui donne une condition d’établissement de température
uniforme en appliquant T, (Dp /2, t) =T, (0, t).

(sin{;—{;cos{;) _z2f sin({;7)
B8 = 28 G ingieost0 € r (2

(T, = T,) |2 smiteost ,~apeppopt 1Ly (2
Tp(T: t) - (TO TOO) 2(—51’11((:05(6 b 1_2)—(7‘ s DPT
p

+ T, (16)

On déduit de la relation (Eq. 16) un critére générique sin({)/{ = 1. Les valeurs propres ¢
de I’équation transcendante pour Bi < 0.2 satisfont a ce critere. En adoptant une valeur critique
Bi. = 0.2, une condition (Bi < Bi,) permet d’établir une corrélation qui peut combiner les
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caractéristiques des poudres, du gaz, et de I’écoulement. Le nombre de Biot pouvant étre défini
en fonction du nombre de Nusselt qu’on remplace ensuite par la corrélation de Ranz-Marshall,
puis en utilisant I’expression du nombre de Reynolds en fonction de la vitesse V,,, on établit
I’équation (Eq. 17). Le critére (Bi S Bi,,-) pour une température uniforme donne la condition
paramétrique (Eq. 18).

2
Yeolp _ 5.5%(%31’ - 1) (17)

2 P13 Ag
Voo Dp

s 2
10v(Ap .
—E(ﬁmcrﬂ)
pPr3

<1 (18)

La relation (Eq. 18) définit une relation analytique ou le terme a gauche qu’on désigne par
la notation RUT;, (ratio pour T;, uniforme) correle I’effet de la vitesse de I’écoulement V,, ala
surface de la poudre, aux propriétés thermo-physiques du gaz, et a I’effet de conduction
thermique dans la poudre gouvernée par son diametre D,, et sa conductivit€ thermique A,. Les
isovaleurs de RUT), (Figure 2a) montrent que le critere RUT,< 1 est généralement satisfait pour
différents matériaux en comparant la gamme de V,, D,, en projection a froid (Figure 2b) a la zone
de vérifiant RUT,<1 (Figure 2a). Cette concordance montre que le champ de température au
sein des poudres peut étre uniforme pour I’ensemble des matériaux en projection a froid utilisant
I’air comprimé comme gaz d’écoulement supersonique. La notion d’instantanéité est valable
pour une unité de distance de référence de 1mm d’apres les conclusions de 1’analyse vue dans
la section précédente. Le critere RUTp<1 est ainsi prédictif pour plusieurs cas de conditions de
travail considérés en projection a froid. C’est une autre conclusion majeure qui ressort de cette
étude.

< 1E-01
i S Z g &5 S E \
=] ©_o d 3 > S S F
L v rry a7 0
4 S S 8 N6 © o0 | A203 Ti Ta sn Fe WCCo Ni Co zn Sic Al Cu
~ 10 S § 8§ 1 T 1E02 ¢
o S & 0001 & E | | L [ ] [ |

10°

- 000" = i | p o b
o107 0.0001 1 >71e-03 tn B
RUT [
-3 P 10 20 58 66 80 80 91 100 116 155 237 390
105 " 1E-04
10 10
AWK A (WmK2)

Figure 2: Isovaleurs du critere RUT, et comparaison avec la gamme expérimentale déduite de [10].

5. Conclusion

L’éventualité d’une température instantanément uniforme dans les poudres micrométriques
lors de la projection a froid est une notion subjective qui est vraie lorsque 1’unité de distance
référentielle est de Imm pour simuler I’interaction écoulement supersonique/poudre qui
considere les poudres comme une phase discrete. C’est une conclusion qui ressort d’une
comparaison entre le temps caractéristique de résidence obtenu par une résolution analytique
de I’équation de mouvement Lagrangien des poudres, et le temps caractéristique de champ de
température quasi-uniforme établi a partir d’une simulation CFD de I’échange thermo-convectif
pariétal. La solution analytique de la température dans une poudre, en coordonnées sphériques,
donne une corrélation adimensionnelle prédictive qui permet d’indiquer des conditions
d’adéquation pour une température instantanément uniforme, en fonction des parameétres
d’écoulement, des propriétés du gaz et des caractéristiques de la poudre étudiée. Une simulation
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CFD avec un milieu poudre en mouvement, utilisant la technique "immersed boundary
method", permettra une meilleure caractérisation de la convection pariétale.
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Dispositif de mesure de la conductivité thermique
effective longitudinale de torons adapté a différents
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Résumé — Un dispositif de mesure de conductivité thermique longitudinale de torons de fibres a été
mis au point et modélisé par éléments finis. Le modeéle numérique a permis de minimiser les pertes
radiatives. Des mesures de conductivité thermique ont été réalisées sur trois échantillons étalons
représentatifs de la gamme de mesure et valident ce dispositif de 0,1 W.m 1. K~*a 100 W.m 1. K1
ainsi que sur des echantillons constitués de fibres de viscose et de fibres de carbone T300 ce qui a
permis de valider le dispositif pour la caractérisation des fibres de précurseur aux fibres de carbone.

Mots-clés : Conductivité thermique ; Fibres ; Torons ; Plague chaude gardée.

Abstract — A device for for fibers axial thermal conductivity measurement has been developed and
modeled by finite elements. The numerical model made it possible to minimize the radiative losses.
Thermal conductivity measurements have been performed on three standard samples representative of
the measurement range and validate this device from 0.1 W.m 1. K~ to 100 W.m™1.K~1 1 as well
as on samples made up of viscose fibers and T300 carbon fibers, which validated the device for the
characterization of fiber strands from precursor fibers to carbon fibers.

Keywords: Thermal conductivity; Fibers; Strands; Guarded hot plate.
Nomenclature

Indices et exposants

L longueur, m num  numérique

chaud systéme de

P puissance, W aroi paroi
P chauffage P P
T température, K ou °C . rad radiatif
cond conduction
, ) regul régulation
Symboles grecs ech échantillon 9 i
e ) thé théori
A différence eff  effective =0 _eo _que
@ flux de chaleur, W elec électrique X,y,z  directions
/A conductivite thermique, froid  systéme de
W.m K1 refroidissement
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1. Introduction

Les fibres sont de plus en plus utilisées notamment comme renforts dans les matériaux
composites. Selon la nature de ces fibres, la littérature fait état de conductivités thermiques
trés basses avec un ordre de grandeur de 0,1 W.m™1. K~ pour les fibres les plus isolantes
allant jusqu’a des valeurs trés hautes, pouvant atteindre 100 W.m~1. K~ [1] ou plus pour les
fibres de carbone les plus conductrices. Les fibres sont rassemblées pour former des torons.
La conductivité thermique effective des torons de fibres dépend non seulement du matériau
des fibres mais aussi de leur morphologie [2]: nombre, diamétre, orientation (torsadé ou non),
continuité des fibres, etc. Ainsi la caractérisation thermique des torons est une étape critique
dans I'évaluation des propriétés thermiques des matériaux composites.

S’il existe aujourd’hui de nombreuses méthodes pour mesurer la conductivité thermique
des fibres micrométriques avec la méthode 3w [3] ou encore la méthode flash [4], seules
quelques méthodes [5-7] permettent de mesurer la conductivité thermique de torons mais sont
réservées aux fibres de conductivité thermique supérieure a 10W /(m. K).

Compte tenu de la spécificité des fibres, un moyen de mesure direct de conductivite
thermique dédié aux fibres semble pertinent.

Nous présentons ici un nouvel appareil permettant de mesurer la conductivité thermique
longitudinale de torons de fibres sur trois ordres de grandeur de 0,1 W.m LK1 a
100 W.m™1. K~ soit de la fibre de précurseur a la fibre de carbone.

2. Méthodologie
2.1. Principe de la méthode

La méthode est inspirée de la technique de la plaque chaude gardée. La résistance
thermique d’un échantillon est obtenue par la loi de Fourier en 1D en régime permanent. De
cette résistance thermique est déduite la conductivité thermique du matériau connaissant les
dimensions de 1’échantillon. Généralement 1’échantillon est une plaque soumise a un gradient
de température unidirectionnel, le dispositif étant isolé thermiquement, tel que les pertes de
chaleur latérales soient négligeables. La détermination de la conductivité thermique, A repose
alors sur la mesure de la difference de température AT entre les faces séparées d’une distance
L et la mesure du flux de chaleur @ traversant 1’échantillon de section, correspondant a la
puissance électrique Pelec consommée de 1’é1ément chauffant.

Dans le cas de la plaque chaude gardée adaptée aux torons de fibres, 1’échantillon est
constitué de quelques torons identiques alignés, de plusieurs centimetres de longueur pour un
diamétre millimétrique. La surface latérale de 1’échantillon est donc grande devant sa section.
Aussi une attention particuliére doit étre apportée aux pertes de chaleur, notamment
radiatives, dans ce dispositif.

2.2. Dispositif expérimental

Le dispositif est représenté schematiquement sur la Figure 1. Les torons de fibres (2) sont
maintenus tendus verticalement entre un systétme de chauffage (1) et un systeme de
refroidissement (4). La température de 1’échantillon est mesurée avec des thermocouples de
type K.
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/

Systéme de chauffage (1)

Echantillon (2)

(dim : 2%20%=200mm’)

«——————— Ecran radiatif (3)

“4f————— Mousse isolante (3.1)
(dim : 12%80=186mnv)

190mm “4——— Feuille d"aluminium (3.2)

4 Vide

Enceinte a vide
thermo-régulée a Tpapoi

Eau thermo-régulée a Tr, ,iq

40mm Systeme de refroidissement (4)

R

2 4mm
X

Mousse isolante (1.2)

Eau thermo-régulée a Topaua

40mm
Sonde Pt100 (1.2)

Garde chaude (1.3)

Différence de température
ATl'eg ul

Reésistances chauffantes (1.1)
2mm (dim : 10%50mm?)

‘ I Echantillon (2)

b) Systeme de chauffage

Figure 1 : a) Schéma du dispositif entier, b) Schéma du systeme de chauffage

Le systeme de chauffage (1) est constitué de résistances chauffantes (1.1) dont la puissance
¢lectrique consommée est mesurée et entre lesquelles est maintenu 1’échantillon (2). Cet
ensemble est isolé thermiquement par une mousse (1.2) de conductivité thermique
0,03 W.m™1. K1 le tout étant entouré par une garde chaude (1.3) constituée d’échangeurs de
chaleur en cuivre dans lesquels circule de I’eau régulée a la tempeérature Tchaud Le systéme
de refroidissement (4) est constitué¢ d’échangeurs de chaleur en cuivre dans lesquels circule
¢galement de I’eau régulée a la température Tfroid, telle que Tchaud soit supérieure a
Tfroid.

Un écran radiatif (3) fixé aux échangeurs est constitué de mousse isolante (3.1) et de
feuilles d’aluminium adhésives (3.2) entourant ’échantillon pour limiter les échanges de
chaleur par rayonnement entre I’échantillon et son environnement. Seules les surfaces de
I’écran en regard avec 1’échantillon sont munies d’aluminium. Le dispositif est placé dans une
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enceinte elle-méme régulée en température a Tparoi et sous vide primaire a 10~* mbar pour
éviter les pertes de chaleur par convection entre I’échantillon et 1’air ambiant. Le vide permet
également de retirer le gaz interstitiel présent dans les torons, ainsi la conductivité thermique
mesurée est la conductivité thermique du matériau seul et non la conductivité thermique
effective. L’eau thermorégulée circulant dans chacune des gardes provient de bains
thermostatés a circulation disposant de leur propre systeme de régulation PID. Les résistances
chauffantes (1.1) présentent chacune une résistance €lectrique de 60,3Q et sont connectées en
paralléle a une source de courant continu Keithley 6221 régulée par PID. Les parametres de la
régulation sont évalués avant chaque mesure. Le systéme de régulation ainsi que 1’acquisition
des températures ont ét¢ réalisés en utilisant le logiciel LabVIEW™ (National Instrument
Corp.)

2.3. Modélisation numerique du dispositif

Un mod¢ele numérique 3D de I’ensemble du dispositif représenté sur la figure 1 a été
réalisé sur le logiciel COMSOL Multiphysics® pour appréhender les pertes de chaleur par
rayonnement entre 1’échantillon et son environnement, rappelons que 1’on travaille sous un
vide de 10~*mbar et que les pertes convectives sont négligeables. Les transferts radiatifs
sont modélises par la méthode des radiosités [8] et les facteurs de forme déterminés par la
méthode des hémicubes [9] avec une résolution de 512. L’échantillon modélisé est une bande
de PMMA de 200 mm de longueur, 20 mm de largeur et de 1,5mm d’épaisseur. La
conductivité thermique du PMMA introduite dans le modéle est de 0,18 W.m™*. K1, Cet
échantillon sera utilisé ensuite comme étalon pour caractériser le dispositif expérimental. On
impose les conditions aux limites suivantes : température de paroi imposée sur les parois
extérieures de I’enceinte a vide, flux de chaleur convectif imposé sur les parois des canaux
des échangeurs de chaleurs dans lesquels circulent de 1’eau imposée a 30°C pour le systéme
de chauffage et 20°C pour le systéme de refroidissement. L’ensemble des surfaces libres du
dispositif ainsi que les surfaces intérieures de 1’enceinte sont considérées comme surfaces
diffusives : deux surfaces en regard a des températures différentes échangent de la chaleur par
rayonnement. L’ensemble est a température ambiante a I’instant initial. Le maillage est
constitué d’environ 2.10° éléments tétraédriques.

L’étude est réalisée en régime permanent. L'utilisation du bouclier radiatif, différentes
températures de paroi et différentes longueurs d'échantillons ont été testées. Les
configurations des simulations et leurs résultats sont rapportés dans le Tableau 1. Le flux de
chaleur par conduction théorique est obtenu en négligeant toutes pertes de chaleur.

N° de simulation #1 #2 #3 #4 #5 #6
Ecran radiatif Non Oui Oui Oui Oui Oui
Tparoi /°C 25 25 20 30 25 25
Leff éch /mm 190 140 90
dcond théo /W -2,84.107* -3,86.107* —-6,0.107*
Prad num /W -2,59.107* 8,71.107® —5,74.10"* 5,61.107* 2,21.107° 547.107°
| Drad num/ Dcond z num| 93% 3,1% 203% 198% 5,8% 9,3%
|Dcond z num/ Pcond théo| 98% 98,4% 99,6% 99,4% 98,7% 98,2%
|Dcond x/ Pcond z| 0,0% 1,2% 0,1% 0,1% 0,0% 0,3%
|(Dcondy/ (pcondzl 16% 1,6% 2,7% 2,6% 0,6% 0,6%

Tableau 1 : Simulation numérique du dispositif : parametres et résultats

Les champs de température obtenus avec et sans écran radiatif pour une température de
paroi de 25°C sont représentes sur la Figure 2. On peut noter que le gradient de température
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dans 1’échantillon est unidirectionnel uniquement en présence de 1’écran radiatif. Dans le cas
contraire, I’échantillon est en grande partie a la température de paroi : les transferts radiatifs
entre 1’échantillon et la paroi ne sont pas négligeables et atteignent le méme ordre de grandeur
que le flux de chaleur par conduction théorique, ce qui invaliderait le principe du dispositif.
La présence de 1’écran radiatif est donc nécessaire mais non suffisante pour garantir des
transferts radiatifs négligeables. En effet, en présence de I’écran les pertes radiatives peuvent
atteindre le double du flux de chaleur par conduction recherché lorsque la température de
paroi est égale a la température de I’un des échangeurs (simulation #3 et #4). En revanche les
pertes de chaleur par rayonnement sont minimisées lorsque la température de paroi est égale a
la température moyenne des systemes de chauffage et de refroidissement (simulation #2).

Champs de température
T/°C
— 30

{29
= _ L {28
{27
| 26

| 25
24
23
22
21

20

a) Sans écran b) Avec écran
radiatif radiatif

Figure 2 : Champ de température dans le dispositif :
a) sans écran radiatif et b) avec écran radiatif

Les simulations réalisées montrent également 1’influence la longueur de 1’échantillon : en
diminuant la longueur de I'échantillon, la résistance thermique de I'échantillon diminue
également conduisant a une augmentation du flux de chaleur par conduction. Dans le méme
temps, le flux de chaleur radiatif augmente également, ce qui peut étre attribué a I'effet de
bords. La diminution de la longueur de I'échantillon entraine une augmentation du facteur de
forme géométrique entre les systemes de chauffage ou de refroidissement et I'échantillon et
donc a une augmentation des transferts de chaleur aux extrémités de I'échantillon. Les
rapports des flux de chaleur radiatif et conductif présentés dans le Tableau 1 indiquent que les
pertes radiatives augmentent plus vite que le flux conductif, un échantillon plus long est donc
préférable.

Un échantillon plus long est également avantageux pour d'autres raisons: il permet une
instrumentation thermique plus facile et plus précise de I'échantillon puisque le gradient de
température est plus faible et donc la mesure de température moins sensible a I'emplacement
des capteurs tels que les thermocouples. Enfin, une plus grande résistance thermique de
I'échantillon rend les résistances de contact, qui ne dépendent pas de la longueur de
I'échantillon, relativement plus faibles et contribuent ainsi a les négliger. Des mesures seront
effectuées sur des échantillons de longueur différente dans la partie 3 pour s‘assurer que les
résistances de contact n'affectent pas le résultat.
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2.4. Détermination de la conductivité thermique longitudinale

Les résistances chauffantes sont regulées en courant de telle sorte a annuler la différence de
température ATregul entre les résistances chauffantes et la garde. Ainsi lorsque le régime
permanent est atteint, le flux de chaleur traversant 1’échantillon correspond au flux de chaleur
généré par les résistances chauffantes et donc a leur consommation électrique.

3. Résultats
3.1. Validation expérimentale du dispositif

Des mesures ont été réalisées sur trois échantillons représentatifs de la gamme de mesure
recherchée. Le premier est une bande de PMMA de dimension 1,5 mm x 20 mm x 200 mm,
le second une bande d’inox 316 de dimension 2 mm X 20 mm X 200 mm et le troisieme est
une bande d’aluminium 2017A de méme dimension que le second échantillon. Une attention
particuliére est portée sur la régulation de la température des parois de I’enceinte, devant étre
égale a la moyenne des températures des systéemes de chauffage et de refroidissement. La
conductivité thermique obtenue expérimentalement Aexp est comparée a la conductivité
thermique du matériau correspondant trouvé dans la littérature [10,11] Aut dans le Tableau 2.
La conductivité thermique du PMMA est extraite de la référence [11]. Elle dépend de la fagon
dont 1’échantillon est obtenu (coulé ou extrudé) mais une valeur moyenne de 0,19 + 0,01
W.m~1. K1 peut étre admise.

Matériau PMMA Inox 316 Aluminium 2017A
Aexp / W.m LK) 0,203 16,19 133,4
M /] W.m™ LKD) 0,19 [11] 16,2 [10] 134 [10]

Tableau 2 : Résultats des mesures de conductivité thermique sur matériaux massifs de conductivité
thermique connue

Une grande précision est obtenue pour les échantillons métalliques. En revanche un écart
relatif plus important est obtenu pour 1’échantillon le moins conducteur de chaleur, comme on
pouvait s’y attendre, les pertes radiatives étant relativement plus grandes par rapport au flux
de chaleur par conduction qui traverse 1’échantillon.

3.2. Résultats expérimentaux sur fibres

L'appareil étant validé sur des échantillons massifs, des mesures ont ensuite été effectuées
sur des torons de fibres. Quatre mesures ont été effectuées sur des échantillons constitués de
10 torons de 6000 fibres de carbone T300 de 6 um de diametre et de 200mm de hauteur pour
les 2 premiéres mesures et de 150mm pour les deux autres. Les résultats montrent que la
conductivité thermique ne change pas avec la longueur de I'échantillon et confirment que les
résistances de contact thermique sont négligeables. Les résultats obtenus sont présentés sur la
Figure 3 et compares aux conductivités thermiques trouvees dans la littérature [3,12-16]]. Les
conductivités thermiques obtenues expérimentalement avec le nouveau dispositif sont
comprises entre 8,4 W.m L. K 1 et 87 W.m L. K™t et sont en bon accord avec la valeur
moyenne des conductivités thermiques disponibles dans la littérature (valeur moyenne
de 8,37 w.m L.k™1), ce qui valide I'utilisation de ce nouveau dispositif de mesure de la
conductivité thermique longitudinale effective de torons de fibres conductrices. La valeur
moyenne n’est certes pas un trés bon estimateur mains compte tenu de la dispersion des
résultats, y compris entre les différents constructeurs [12,13] il est difficile de trouver une
référence.
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Figure 3 : Conductivité thermique axiale des fibres de carbone T300: état de I'art et mesures

Enfin, des mesures ont été réalisées sur des fibres isolantes de viscose utilisée notamment
comme précurseur pour la fabrication de fibre de carbone. Le nombre de torons utilisés, la
différence de temperature appliquée, la puissance électrique mesurée et la conductivité
thermique obtenue sont présentés dans le Tableau 3. Kawabata et al. [15] ont également
mesuré la conductivité thermique de fibres de viscose et obtiennent une valeur de 1.077
W.m LK™l ce qui est trés proche des valeurs expérimentales obtenues. Le nouveau
dispositif est donc également validé pour les mesures de conductivité thermique de fibres
isolantes.

Numéro de mesure #1 #2 #3
Nombre de fibres 22 x 1k 58 x 1k 58 x 1k
AT /K 8,65 30,01 29,93
Pelec /W 1,33.107* 1,08.1073 1,16.1073
Aexp /| W.m LK) 1,08 + 0,07 0,96 + 0,04 1,03 + 0,05

Tableau 3 : Résultats des mesures de conductivité thermique axiale sur des fibres de viscose
4. Conclusion

Un dispositif de mesure de conductivité thermique longitudinale de torons de fibre inspiré
de la méthode de la plague chaude gardée a été mis au point et modélisé numériquement par
éléments finis, réalisé, testé et validé. Le modéle numeérique a permis de vérifier que les pertes
de chaleur par rayonnement sont minimisées si la tempeérature de paroi est égale a la
température moyenne des systemes de chauffage et de refroidissement en présence d’un écran
radiatif. Des mesures expérimentales ont été conduites sur trois échantillons étalons
représentatifs de la gamme de mesure du dispositif et valident le dispositif sur la gamme de
conductivité thermique recherchée : de 0,1 W.m 'K~ ! a 100 W.m 1. K1, Ensuite des
mesures ont été réalisées sur des torons de fibres isolantes (viscose) et conductrices (T300) et
comparées a la littérature ce qui a permis de valider le dispositif pour les mesures de
conductivité thermique de torons de fibres, des fibres de précurseur aux fibres de carbone.
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RESUME - Des valeurs de la conductivité thermique et de I’effusivité thermique des bois ptérocarpus
erinaceus et afzélia ont été effectuées a la température ambiante (20°C) avec la méthode du ruban chaud.
L’objectif principal du travail est de mettre en évidence 1’influence de la teneur en eau et du type de bois
sur leurs propriétés thermophysiques. Les résultats obtenus : la conductivité thermique ; la diffusivité
thermique et ’effusivité thermique variant respectivement de 0,112 40,225 W.m™1. K1 ; de 0,422 a
1,296 10~7m?.s 1 et de 362,83 4 1096,68 J.m~2. K~ 1. 579> en fonction de I’humidité montrent que
la teneur en eau influence fortement le comportement thermique de ces bois.

Mots clés : Bois tropicaux ; conductivité thermique ; effusivité thermique ; diffusivité thermique ; ruban
chaud.

Abstract —Values of thermal conductivity and thermal effusivity of pterocarpus erinaceus and afzelia
were performed at room temperature (20°C) using the hot ribbon method. The main objective of the
work is to highlight the influence of water content and type of wood on their thermophysical properties.
The results obtained: thermal conductivity; thermal diffusion and thermal effusivity ranging respectively
from 0.112 to 0.225 W.m LK1 from 0.422 to 1,296 10~7m?.s~ ! and from 362.83 to
1096.68 J.m~2.K~1.s7%5 . Depending on the humidity, shows that the water content strongly
influences the thermal behaviour of these woods.

Keywords: Tropical woods; thermal conductivity; thermal effusivity; thermal diffusivity; hot strip

Nomenclature

a diffusivité, m?.s~! Symboles grecs

C chaleur spécifique, J.kg=1. K1 @  flux de chaleur, W

e épaisseur, m & Déphasage [h]

E effusivité thermique, . K=*.m=2.s1/2 o Ecart-type

L longueur, m A Conductivité thermique [W.m™ 1. K™1]

R résistance thermique, m?. K. W~1 p  masse volumique [kg. m~3]

S Surface, m? a  coefficient directeur de la droite de régression
T température, °C de I’effusivité

T temps, s B coefficient directeur de la droite de régression

de la conductivité thermique
w  Teneur en eau, %
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1. Introduction

Le contexte du changement climatique et la nécessité de s’orienter vers une société plus sobre
énergétiquement donnent un poids considérable au développement de 1’industrie du bois, par le
caractere €cologique et renouvelable de cette ressource naturelle. L’utilisation des matériaux adaptés
au climat, comme le bois, permet a I’enveloppe du batiment, en plus de son role d’isolant, de réguler
elle-méme les températures et I’hygrométrie intérieure (via I’inertie des parois et le phénoméne de mur
respirant) [1]. De plus, ceci contribue & minimiser les consommations énergétiques du batiment [2].
Matériau hygroscopique et ligno-cellulosique [3], le bois fonctionne comme un régulateur naturel de
I’humidité dans nos maisons. Ses caractéristiques thermiques de base telles que la conductivité
thermique, la diffusivité thermique et la chaleur spécifiqgue dépendent ou ne dépendent pas des
essences, de la direction anatomique [4], de la densité [5], de la teneur en humidité [6], de la
température [7], de la charge mécanique [8], etc. Malgré ces connaissances, certains facteurs non
habituels ont une influence sur les valeurs des propriétés thermiques du bois. Le but de cet article est
de décrire I’influence du type d’essence et 1’épaisseur de I’échantillon sur les propriétés thermiques
des essences de bois considérées et d’envisager leur possibilité utilisation dans le développement de
nouveaux materiaux isolants.

2. Echantillons étudiés

Les matériaux caractérisés sont des éprouvettes de bois tropicaux de geométrie parallélépipédique
de longueur L = 5 c¢m, de largeur [ = 3 cm et d’épaisseurs e variables (0,3 cm; 0,6 cm et 1,5 cm),
les mesures d’épaisseur ont été effectuées avec un micromeétre a 0,001%. Dans ce travail nous
présentons les résultats relatifs aux deux premiéres épaisseurs. Le bois étant un matériau anisotrope les
mesures sont effectuées ici dans la direction perpendiculaire aux fibres. Pour le faire, nous avons
confectionné trois séries d’éprouvettes témoins dont les compositions initiales figurent au tableaul. La
figurel présente quelques echantillons des matériaux étudiés. Le tableaul, présente la composition des
éprouvettes témoins. Ces derniers ayant également subit une caractérisation thermophysique.

Echantillons Kosso Afzélia

Epaisseur (mm) 03 06 15 03 06 15
Masse m (g) 4,50 7,30 16,10 5 8,80 18,50
Masse volumique p (Kg.m™3) | 1000 811,11 715,55 1111,10 | 977,78 822,22
Teneur en eau (%) 12,5 15,87 14,18 19,05 15,79 14,20

Tableau 1 : Composition initiale des échantillons témoins

Figure 1: Eprouvettes de kosso (Ko) et d’afzélia, (A)

3. Méthodes de caractérisation

3.1. Obtention et maitrise des teneurs en eau

La procédure d’obtention des différentes teneurs en eau est pratiquement la méme que celle
développée par LAURENT et al et FALL et al [9]. La teneur en eau a base séche est obtenue en séchant
les échantillons a 1’étuve réglée a 105°C pendant 48 h, le temps que 1’équilibre hygrothermique soit
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atteint. A la sortie de 1’étuve, les échantillons sont conservés dans du papier aluminium puis dans une
enveloppe en matiere plastique. Les autres teneurs en eau sont obtenues en plongeant les échantillons
dans I’eau pendant 48heures au moins ; puis en les séchant progressivement soit a I’étuve ou au four a
microondes, soit a I’air libre. Dés I’obtention de chaque masse voulue, les échantillons sont a nouveau
conservés pendant 24 h dans une enveloppe en matiere plastique, le temps que 1’équilibre
hygrothermique au sein de 1’échantillon s’établisse. Cette technique permet d’obtenir une répartition
aussi uniforme que possible de I’eau a I’intérieur des échantillons [10]. Connaissant la masse seche m;
de I’échantillon et sa masse humide my,, la teneur en eau massique est calculée par :

m, my — mg
w = = QY]
mg mg

3.2 Principe du ruban chaud

La méthode du ruban chaud consiste a utiliser une simple résistance électrique de forme
rectangulaire sur laquelle est disposée un thermocouple de type K constitué de fils de diametre 0,02
mm. L’incertitude que provoque la méthode d’implantation des sondes températures est négligeable.
En conséquence du contact entre la sonde et I’échantillon, il existe un tres faible risque de décalage
spatial pour les sondes de surface. La mesure de la température est effectuée au centre de la résistance
ce qui évite d’avoir a prendre en compte les déperditions thermiques par les fils électriques a une
extrémité de la résistance. La résistance est insérée entre deux echantillons de surface plane du matériau
a caracteriser et la température du thermocouple a été enregistrée pendant 180 s avec un pas de temps
de 1 s et une résolution de 0,1 °C, les dimensions de 1’échantillon sont telles que la perturbation
provoquée par 1’échelon de flux imposé a la sonde n’atteigne aucune de ses faces pendant la durée de
la mesure (hypothése du milieu semi-infini). Le rapport longueur/ largeur de la résistance est choisi de
maniére a ce que le transfert de chaleur au centre de la résistance puisse étre considéré bidirectionnel
pendant un temps inférieur a 180s. L’idée est d’utiliser le thermogramme correspondant au début du
chauffage pendant le temps ou le transfert de chaleur au centre de la sonde reste unidirectionnel pour
estimer I’effusivité thermique par un modele de type plan chaud (figure 2). Une modélisation compléte
des transferts bidirectionnels dans les échantillons, associée a une méthode d’estimation de parameétres,
permet d’utiliser le thermogramme entre 100 s et 180 s pour estimer la conductivité thermique. La
figure 2 présente le dispositif expérimental du ruban chaud utilisé :

(3) : Alimentation stabilisée ; (2) : centrale d’acquisition ; (1) : résistance insérée entre deux
échantillons du matériau

) 2 1)

DC STAasStinNES

S

Figure 2 : Dispositif expérimental du ruban chaud
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3.3. Modélisation du ruban chaud

La figure 3 présente le schéma d’un modéle ruban chaud symétrique. Les hypothéses de base sont
celles émises par Yves JANNOT [10] :
Y Milieu : Semi-infini dans les deux sens de la propagation de la chaleur (épaisseurs suffisantes);
¥ Transfert : Pas de transfert de chaleur d’un échantillon vers un autre ;
% Condition initiale : La température initiale T, des échantillons est uniforme.

Figure 3 : Schéma du montage de la méthode du ruban chaud symétrique (mesure dans le sens perpendiculaire
aux fibres).

L’¢lévation de la température T(X, y, t) en un point de coordonnées (x, y) du ruban vérifie I’équation
(3) pendant le temps ou le transfert en ce point reste bidirectionnel (ruban chaud infini) :

0°T(x,y,t)  0°T(x,y,t) 10T(x,y,t)

= 2)
0x? + dy? a ot
Avec les conditions aux limites suivantes :
eny=0:—-AS aT(xyy D — — Py 4
Si x<b y
ot AOT(xyt) 0 4)
si x> b 5
en:x =0: A& _ )
oy
Par symeétrie (6)
enx =L:T(L,y,t) = 0 hypothése du milieu semi-infini suivant (0x)
eny=e : T(x,et) =0, hypothesedu milieu semi infini suivant (oy) (7

3.4  Estimation des parametres

La figure 4 présente les trois thermogrammes : ruban chaud, plan chaud et fil chaud. Par comparaison,
on remarque que le ruban chaud se comporte comme le plan chaud aux temps courts (entre 0 et 50 s)
et comme le fil chaud aux temps longs (entre 80 s et 180 s).

14,0 !

. 10,0

€ so

—

< 6.0 modéle "fil chaud” —
4.0 / modele “"ruban chaud"” [}
2,0 / modele "plan chaud” |
D O L) L) Ll L

o 50 100 150

t(s)
Figure 4 : Comparaison des modéles ruban chaud, plan chaud et fil chaud [10]
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En appliquant successivement une transformée de Laplace, une transformation finie de Fourier en
cosinus entre x = 0 et x = L et al’équation (2) et le formalisme des quadripoles :
Le thermogramme du plan chaud a pour expression :

2 ) 8
00000 = 20T+ o~ 22 ®
L’effusivité thermique est obtenu par:  E = ;;’j/oﬁ )

Avec «a le coefficient directeur de la droite de régression en fonction v/t donnée par la relation (14).
Le thermogramme du fil chaud a pour expression :

ln(r—(’) (10)

—_ = _Po_ Y _ Na

TS(O' t) TS (0'0)_ 4TAL ln(t) t ®o lRC + 4mAL 2mAL l
La conductivité thermique est obtenue par 1 = 4:;“ (11)

Avec B le coefficient directeur de la droite de régression en fonction de In(t) donnée par la relation (16). La
diffusivité thermique est obt :a=d)?
iffusivité thermique est obtenue par : a—(E) (12)

4. Reésultats

Les tableaux 2 et 3 présentent les caractéristiques thermiques des matériaux a 6 mm d’épaisseur.

Echantillon  w (%) P M Ay A3 A AL
(kg. m™?) (W.m™L.K™1) (W.m 1K)
Afzélia 0 844,440 0,129 0,145 0,138 0,137 0,004
40,78 1188,890 0,256 0,238 0,249 0,248 0,005
Kosso 0 700 0,118 0,118 0,121 0,119 0,001
53,96 1022,220 0,238 0,246 0,241 0,242 0,002

Tableau 2 : Conductivité thermique des échantillons étudiés a 6 mm d’épaisseur.

i 0, _ A _ A A3 =y ron
Echantillon - w (%) =)’ a=E) =@’ (10—7.;2.5—1) (10-7A1§2 )
Afzélia 0 0,854 1,001 0,888 0,014 0,044

40,78 0,743 0851 0,721 0,771 0,040
Kosso 0 0075 0914 0911 0,033 0,021
53,96 1,045 0,824 0,929 0,032 0,064

Tableau 3 : Diffusivité thermique des échantillons étudies a 6 mm d’épaisseur.

Les valeurs présentées sur les figures (5 a 10) ci-dessous sont les moyennes de trois mesures effectuées
dans le sens perpendiculaire aux fibres, sur les mémes échantillons dans les mémes conditions. Les
valeurs sont mesurées a la température ambiante (20°C) et a la pression normale. Les valeurs estimées
sont calculées en utilisant les équations 2 a 12.
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5. Discussions

La valeur de la conductivité thermique ; de la diffusivité thermique et I’effusivité thermique
varient respectivement entre 0,112 et 0,225 W.m~1. K~1; 0,422 et 1,296 10~7.m2.s~1 et 362,83 et
1096,68 J.m~2. K~ 1. s7%5 D’une maniére générale, I’analyse des résultats montre que la conductivité
thermique et I’effusivité thermique des deux essences croissent globalement en fonction de la teneur
en eau. Selon NGOHE [11], ceci était en effet a prévoir puisque le bois est poreux, et que la
conductivité thermique de ’eau (environ 0,60 W.m™1. K~1 4 20°C) est tres supérieur a celui de 1air
(environ 0,026 W.m™1. K~1 4 20°C) qu’elle remplace au fur et & mesure de I’humidification du bois.
Toujours selon cet auteur, il existe aussi, nécessairement, dans les pores remplis d’air entre les parois
humides, un gradient de pression partielle résultant de la chute de température et, de ce gradient de
pression partielle, résulte une diffusion de vapeur qui a son tour entraine de 1’énergie. Nous remarquons
également qu’au fur et a mesure 1’épaisseur des échantillons augmente 1’écart entre la conductivité
thermique et I’effusivité thermique des deux bois devient de plus en plus considérable. Cette remarque
peut étre liée a la limite de notre hypothese de milieu semi-fini compte tenu de la faible épaisseur de
nos échantillons ou peut étre da a des différences de microstructure (porosité, tortuosité...) des deux
matériaux ou a un état d’hydratation différent des échantillons. En ce qui concerne la diffusivité
thermique, elle évolue d’une maniére complexe mais semble en grande partie décroitre en fonction de
la teneur en eau. Selon NGOHE [11], ceci s’explique trés facilement si nous interprétons la diffusivité
thermique comme le pouvoir d’atténuation d’une perturbation thermique superficielle, au sein du
matériau. En effet, au cours de I’humidification du bois, I’eau de faible diffusivité thermique (environ
1,44.1077.m2.571 4 20°C) remplace I’air sec dont la diffusivité (environ 2. 107>.m2.s71) est trés
supérieure a la sienne.

En guise de comparaison, les deux essences de bois caractérisés présentent des propriétés
thermophysiques proches des précédentes publications. A titre d’exemple, Philippe Jodin [12] a publié
dans le manuel « Bois matériau d’ingénierie » les valeurs 0,1 40,2 W.m™ 1. K~ de la conductivité
thermique du bois sec des valeurs 0,2 2 0,5 W.m™1. K~ pour le bois humide, tous mesurées dans la
direction perpendiculaire aux fibres. Sahin [13] a aussi publié la valeur de la conductivité du bois
Fraximus excelsior dans la direction radiale a 8% de teneur en eau a 20°C, a partir de cing mesures en
moyenne 0.140 W.m-1.K-1 avec un écart type de 0.005 , mesuré avec la methode du fil chaud sur des
échantillons 20x50x100 mm. Nos graphes montrent que ces valeurs sont proches des valeurs fournies
par notre méthode en régime transitoire du ruban chaud a ces mémes teneur en eau respective et sont
en adéquation avec la littérature.

6. Conclusion

En conclusion, on peut retenir la dépendance forte des propriétés thermiques des bois
ptérocarpus erinaceus et afzélia vis-a-vis de leur teneur en eau. Il sera donc difficile de ne considérer
qu’une seule valeur moyenne de conductivité et de I’effusivité thermique dans la simulation de parois
en ces bois soumises a des variations d’humidité. Les deux essences de bois tropicaux constituent un
bon isolant thermique a faible épaisseur. On peut constater que le bois de kosso est un bon candidat
pour la réalisation de nouveaux matériaux isolants car il présente une conductivité thermique
relativement faible par rapport au bois d’afzélia. En perspective, une étude de la corrélation entre les
proprietés thermiques de ces échantillons et leur microstructure s’avére nécessaire.
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Effets du champ magnetique sur la convection
naturelle du nanofluide (Al,Os- eau) a propriétés
variables dans une enceinte annulaire

Magnetic field effects on the natural convection of nanofluid
(Al,O;— water) with variable properties in an annular enclosure
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Résumé — Cette étude porte sur la convection naturelle d’un nanofluide Al,0; — eau dans une enceinte
annulaire verticale chauffée différentiellement soumise a un champ magnétique constant et uniforme.
La structure de 1’écoulement dépend du diametre de nanoparticules et de trois autres parametres
adimensionnels : le nombre de Rayleigh, la fraction volumique et le nombre de Hartmann. Les résultats
numériques obtenus ont indiqué, que la taille des nanoparticules est cruciale pour la détermination des
propriétés des nanofluides, et que le rapport d’amélioration de transfert de chaleur augmente avec
I’augmentation du nombre de Hartmann mais diminue avec 1’augmentation du nombre de Rayleigh.

Mots-clés : Convection naturelle ; nanofluide Al,0; — eau ; champ magnétique ; enceinte annulaire ;
propriétés variables.

Abstract — This study relates to the natural convection of an Al,05; — water nanofluid in a vertical
annular enclosure differentially heated subjected to a constant and uniform magnetic field. The structure
of the flow depends on the diameter of nanoparticles and three other dimensionless parameters: the
Rayleigh number, the volume fraction and the Hartmann number. The numerical results obtained
indicated that nanoparticle size is crucial for determining the properties of nanofluids, and that the heat
transfer enhancement ratio increases with increasing Hartmann number but decreases with increasing
Rayleigh numbers.

Keywords: Natural convection; Al,0; — water nanofluid; magnetic field; annular enclosure; variable
properties.

Nomenclature

B, intensité du champ magnétique, T u,w Vitesses selon les directions r et z, m.s™?1
¢,  chaleur spécifique a pression constante, U, W vitesses adimensionnelles

J.kg LKt r,z coordonnées cylindriques, m
g accélération de la pesanteur, m. s =2 R,Z coordonnées cylindriques adimensionnelles
h coefficient de transfert de chaleur, Symboles grecs

W.m™2.K1 diffusivité thermique, m2.s~1

coefficient d’expansion thermique, K1
température adimensionnelle

viscosité dynamique, kg.m=1.s71
viscosité cinématique, m?2.s ™1

masse volumique, kg.m™3
conductivité électrique, 2~ 1. m™!

k conductivité thermique, W.m™1. K1
p pression, N.m ™2

P pression adimensionnelle

r;, T, rayons intérieur et extérieur, m

t temps, s

T température, K

QD T D™

https://doi.org/10.25855/SFT2020-013 63
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T temps adimensionnel h chaud

%) fraction volumique des nanoparticules i cylindre intérieur
Y fonction de courant adimensionnelle max maximum
Indices et exposants p nanoparticule

c froid nf  nanofluide

e cylindre extérieur 0 état de référence

f fluide de base

1. Introduction

L'amélioration des performances de transfert de chaleur est un sujet important du point de
vue des économies d'énergie. Les faibles propriétés thermiques des fluides de travail, tels que
I'eau, I'éthyléne glycol et I'nuile moteur, sont considérées comme une limitation principale dans
I'amélioration des performances et de la compacité des systemes thermiques. En revanche, les
nanoparticules sont connues comme un moyen efficace pour améliorer la conductivité
thermique des fluides de base. Le mélange résultant appelé nanofluide possede une
conductivité thermique sensiblement plus grande que celle des fluides traditionnels.

La revue de la littérature montre que plusieurs études ont été publiées sur la convection
naturelle des nanofluides dans une enceinte chauffée avec et sans champ magnétique. Khanafer
et al. [1] ont mené une étude numeérique sur I'amélioration du transfert de chaleur due a I'ajout
de nanoparticules Cu dans une enceinte chauffée de facon différentielle. Ils ont testé différents
modeles de densité de nanofluides, de viscosité et de coefficients de dilatation thermique. Il a
été constaté que le nombre de Nusselt est considérablement augmenté avec I'augmentation de la
fraction volumique a tout nombre de Grashof donné. Putra et al. [2] ont étudié la convection
naturelle de nanofluides a l'intérieur d'un cylindre horizontal rempli de nanofluide a base d'eau
fait de nanoparticules de Al,05 et de CuO. lls ont découvert expérimentalement que la
présence de nanoparticules dans I'eau diminuait systématiquement le transfert de chaleur. La
nature de la détérioration du transfert de chaleur dépendait de la densité et de la concentration
des nanoparticules. Abouali et Falahatpisheh [3] ont simulé numeériquement le flux de
convection naturelle du nanofluide d'eau Al, 05 dans les anneaux verticaux. Leurs résultats sont
validés par les données expérimentales de Putra et al [2]. Ghasemi et al. [4] ont étudié
I'influence du champ magnétique horizontal sur la convection naturelle dans une cavité carrée
remplie de nanofluide Al,0; — eau. Leurs résultats ont montré que le taux de transfert de
chaleur augmente avec une augmentation du nombre de Rayleigh mais il diminue avec une
augmentation du nombre de Hartmann. Cependant, ils ont constaté que I'augmentation de la
fraction volumique solide peut entrainer une amelioration ou une détérioration des
performances de transfert de chaleur en fonction des nombres de Hartmann et Rayleigh.

L'objectif principal du présent travail est d'examiner numériquement I'influence du champ
magnétique sur le processus de transfert de chaleur dans un anneau cylindrique vertical rempli
d'eau—alumine pour deux orientations radiales et horizontales. La conductivité thermique
effective et la viscosité des nanofluides sont calculées par la corrélation KV [5]. Les effets de la
fraction volumique des nanoparticules, du nombre de Rayleigh et du nombre de Hartmann sur
les caractéristiques d'écoulement et de transfert de chaleur ont été examinés pour deux
diametres de nanoparticules d,, = 13 et 47 nm.

2. Formulation mathématique

On considére un nanofluide contenu entre deux cylindres coaxiaux verticaux de rayons
intérieur et extérieur r, et r,, respectivement, comme le montre la figure 1. Les parois verticales
de hauteur H (I'anneau) sont différentiellement chauffées (7, > 7.). Toutes les parois sont
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électriquement isolées. L'enceinte annulaire est soumise a un champ magnétique externe
uniforme et constant.

Le nanofluide est supposé homogene, newtonien et incompressible [4]. Le fluide de base
(eau) et les nanoparticules sphériques Al,05 sont en équilibre thermique. L'écoulement est
considéré comme laminaire et axisymétrique. Le rayonnement, la dissipation visqueuse, le
courant électrique induit et ’effet Joule sont négligés. Les propriétés du nanofluide sont
définies comme suit :

pry = (L= @)pr +0py; (pcy) . = W= 0)pc,) + 0(pc,) 5 (0B)ns = (1= @) (pB)s +

3(op/of-1)@
t Glor12)—(op/o, D (1)

0By Onp/op =1

2
iy (cp) = —0.4491 + 222 + 0.574 ¢ — 0.1634 @ + 23.053 % + 0.0132 ¢* —
3
2354.735%+ 23.498—2— 3.0185"’—2 2)
1 0.2246 u f(T) 0.0235 @ (pz

— 0.7383 n _ s r
kf = 0.9843 + 0.398 ¢ (d,, (nm)) (Mf m) 3.9517% +34.034 % +
32.509 2 3)

T

AVEC : s (T) = 2414 x 1075 x 102478/(T+273.15-140)
Les équations régissant 1’écoulement en adoptant 1’approximation de Boussinesq peuvent
étre écrites sous forme adimensionnelle comme suit

22 (RU)+27

R O 0 (4)
opP Pr

R AR 7z (RU) +_(WU) = TR T oo (1- (p)+(p [R aR( ) ( 5U) ”RZ] + Fgur (5)

10 (RUW) + (Wz) daP + PI‘ 10 ow 4 d ow
ROR oz Y P R6R<‘u E)R) a?(“a_z)]
1-—
1-¢)+ e
<(1—(p)+<pﬁ>RaPr0 + Fzp, (6)
R a [, 86
Eﬁ (RUB) taz (WB) - (pep),, [R aR ( ) taz (k E)] (1)

=040,

OU Fgy, et Fpy, représentent, respectivement, les forces de Lorentz adimensionnelles selon les
directions r et z dont les expressions s’écrivent comme suit :

_ . FEMT' =0 . _ . FEMT‘ = _Pr(Ha)z U
B_BT'{ Feyy = —Pr(Ha)?w ’ B=5 { Fepz = 0 ®)

. HUnf kng
Avec:u=—"+ ; k=—
# Hfo kfo
Il convient de noter que dans le cas d'un fluide pure k = 1 and u = us/us, avec uy est la
viscosité a la température de référence qui est prise dans la présente étude a 22°C.

Les équations gouvernantes et les conditions aux limites sont exprimées sous forme sans
dimension en utilisant les variables sans dimension suivantes :
pH? T-T,

— + %o = — =
T=t g2’ (R, Z) = (r, Z) , (UV) = U) b= Pnfafy? 0= Th=Tc (9)

Les conditions aux limites du probleme con5|dere peuvent s'écrire sous la forme
adimensionnelle suivante :
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a: R=1/A1-1), U=W=0, 6=1
a: R=1/AA1-1), U=W=0, =0 (10)
a: Z=0, U=W=0,  36/0Z=0
a: zZ=1, U=W=0, 96/dZ=0
Les parameétres adimensionnels pertinents qui caractérisent ce probléeme sont :
ATH3 .
Ra = 221 - 1o nombre de Rayleigh ; Pr = Zfo - 1e nombre de Prandtl ;
Afo Ufo fo
Ha = ByH In/_: le nombre de Hartmann ; A = . le rapport d’aspect de I’enceinte ;
Pnf Vfr, (re—74¢)

A = = le rapport des rayons.

Afin de comparer le taux de transfert de chaleur total a travers I'enceinte, il est nécessaire de

définir les nombres moyens de Nusselt. Le nombre de Nusselt local est défini par :
oT

—p = e B
Nu = hkf = Tnto ks (11)

En introduisant les grandeurs adimensionnelles, le nombre de Nusselt local peut s’écrire :

— _ (knr) o8
Nu = (kf ) % (12)
Le nombre moyen de Nusselt prés de la paroi du cylindre interne est défini comme suit :
Nu = 1] (Far) 20
Nu; = | [ (kf ) aR]R_ . dz (13)
TAQA-1)
La fonction de courant adimensionnelle méridienne 1 est définie comme :
_ 19 __ 1o
_ _ _ U_Raz ’ VV__ R R (14)
L’intégration de cette équation, nous donne le debit a travers la surface RAZ:
A =, =y = URAZ (15)

Le rapport d'amélioration du transfert de chaleur entre le nanofluide et le fluide pur est
définie par :
_ an(<p=0,09)—mf

En —
Nuf

x 100 (16)

3. Résolution numérique

La méthode des volumes finis avec I'algorithme SIMPLER [6] est utilisée pour résoudre le
systeme d'équations gouvernantes. La résolution temporelle est accomplie par un schéma direct
d'Euler du premier ordre entiérement implicite. Les équations gouvernantes sont spatialement
discrétisées par les schémas de différences centrées. L'ensemble des équations discrétisées pour
chaque variable a ensuite été résolu par une procédure ligne par ligne de I'algorithme matriciel
tri-diagonal (TDMA). Les tests d'indépendance de la grille ont montré qu'une taille de grille de
102 x 102 garantit un meilleur compromis entre I'effort de calcul et la précision requise. On
consideére que la solution numérique converge, quand la différence relative des variables U, W
ou @ entre deux itérations consécutives devient négligeable. Le code de calcul utilisé a été
validé par comparaison aux résultats numeriques disponibles dans la littérature [4].

4. Résultats et discussions

L’effet de ’ajout de nanoparticules d’Al,05 de diametres différents (d,, = 13 et 47 nm)
dans le fluide de base sur les lignes de courant et les isothermes pour différents nombres de
Rayleigh Ra = 10%, 10° et 10° est illustré sur la figure 2 qui met clairement en évidence dans
un premier temps 1’effet de 1’augmentation du nombre de Rayleigh sur 1’écoulement du
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nanofluide (¢ = 0.09) et de I’eau pure (¢ = 0) et ensuite 1’effet important du diamétre des
nanoparticules sur la structure de 1’écoulement et le champ thermique. Pour les lignes de
courant, il existe de grandes différences dans la région centrale, en particulier lorsque le nombre
de Rayleigh est grand (Ra = 10°) pour les deux cas de diamétres. L’ajout de nanoparticules de
petite diametre (d,, = 13 nm) augmente I’intensite des lignes de courant, en particulier dans la
region centrale. Contrairement, pour le cas d, = 47 nm, laffaiblissement de I’intensité
I’écoulement est remarqué par rapport a I’écoulement du fluide de base. Cependant, pres des
parois isothermes, la différence de magnitude de la fonction de courant est trés faible lorsque le
nombre de Rayleigh est plus petit.

Pour les isothermes, des différences relativement importantes sont observées dans la région
centrale et pres des parois supérieure et inférieure lorsque le nombre de Rayleigh est grand. Le
gradient de température pres des parois isothermes du nanofluide a petites nanoparticules est
légerement plus grand que celui de l'eau pure, bien que la différence augmente avec
l'augmentation du nombre de Rayleigh, ce qui indique qu’un transfert de chaleur, plus
important, se produit lorsque le fluide de travail est un nanofluide. Par contre, on trouve une
situation inverse pour le nanofluide a grandes nanoparticules et par conséquent le transfert de
chaleur le plus important se produit dans I’eau. De ce fait, les isothermes pour d,, = 13 nm
sont plus distordus par rapport au cas de d,, = 47 nm . Afin de mieux comprendre ce résultat,
les propriétés thermo-physiques a savoir la viscosité et la conductivité sont fortement liées a la
température, la fraction volumique et le diamétre des nanoparticles. L’augmentation de la
température mene a la diminution de la viscosité adimensionnelle. De plus, cette diminution est
plus prononcée quand le diamétre des nanoparticules est plus petit. En effet, I’influence de la
viscosité élevée du nanofluide pour d, = 47 nm s'accompagne d'une augmentation du
transfert de chaleur due a la conductivité thermique élevée des nanoparticules, mais cette
amélioration est faible comparee a la chute favorisée par la viscosité. Cette situation méne a
I’intensification de 1’écoulement du nanofluide dont le diamétre des nanoparticules est plus
petit par rapport a ’écoulement du fluide de base et a une décélération de 1’écoulement du
nanofluide dont le diamétre des nanoparticules est plus grand (tableau 1).

La figure 3 montre la variation du nombre de Nusselt moyen avec la fraction volumique des
nanoparticules a différents nombres de Rayleigh pour d,, = 13 et 47 nm. On peut voir que
pour toutes les valeurs du nombre de Rayleigh, le nombre de Nusselt moyen augmente
Iégerement lorsque la fraction volumique des nanoparticules augmente de 0 a 1%. Cela est di &
la présence des nanoparticules avec une concentration faible ce qui n’influe pas sur la viscosité
du nanofluide. Dans le cas de d, = 47 nm, il est remarquable qu’une augmentation de la
fraction volumique de nanoparticules entraine une réduction du nombre de Nusselt moyen. En
revanche, pour d,, = 13 nm, Il est observé que, pour une fraction volumique de nanoparticules
inférieure a 5%, une diminution du nombre de Nusselt se produit. Cependant, cette tendance
n’est pas observée pour une fraction volumique supérieure a 5% ou une augmentation du
nombre de Nusselt moyen a été constatée. En général, I’influence des nanoparticules a deux
effets opposés sur le nombre de Nusselt : un effet positif déterminé par la présence de
nanoparticules a haute conductivité thermique et un effet indésirable favorisé par le niveau
¢levé de la viscosité di a I’existence de nanoparticules. Ainsi, la présence de nanoparticules de
grand diamétre rendra le nanofluide plus visqueux, ce qui réduira I’intensité de la convection et
diminuera en conséquence le nombre de Nusselt moyen. Cependant, les nanoparticules de petit
diametre rendra le nanofluide moins visqueux, ce qui améliora la convection. De plus,
I’amélioration du transfert de chaleur du nanofluide (¢ = 0.09) par rapport au fluide de base est

plus prononcée lorsque le nombre de Rayleigh augmente (20.49% a Ra = 10°, 18.29% a
Ra = 105 et 15.37% a Ra = 10*), tandis qu’une détérioration est observée pour d,, = 47 nm.
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L’effet de I’intensité et 1’orientation du champ magnétique sur les lignes de courant et les
isothermes sont montrées sur la figure 4 pour Ra = 10°, ¢ = 0.09, dp = 13 et 47 nm. En
absence du champ magnétique, 1’écoulement est caractérisé par une cellule principale qui
comporte deux cellules secondaires localisées a mi-hauteur pres des cylindres interne et externe.
L’application du champ magnétique radiale entraine des changements notables sur
I’écoulement. Avec I’accroissement de I’intensité du champ magnétique, I’écoulement devient
monocellulaire avec une concentration importante des lignes de courant en haut de I’enceinte.
Ce résultat est di a I’action de la force de Lorentz axiale. Des changements moins importants
sur la structure de 1’écoulement sont observés pour les deux cas dp = 13 et 47 nm. Dans le cas
ou le champ magnétique est orienté axialement, il est intéressant a noter la présence de deux
cellules secondaires a I’intérieur de la cellule principale avec une concentration des lignes de
courant aux parois isothermes. On peut relier ce résultat a I’action de la force radiale de Lorentz
résultante. De plus, on peut voir que les centres de ces tourbillons secondaires continuent a se
déplacer vers le haut prés de la paroi froide et vers le bas pres de la paroi chaude en raison de
I'augmentation de I’intensité du champ magnétique d’un c6té et de I’autre coté I’effet de la
courbure de I’enceinte annulaire. En ce qui concerne le champ thermique, la conduction et plus
prononcée par rapport a la convection notamment pour des champs magnétiques intenses. Les
isothermes deviennent de plus en plus moins déformées surtout prés des parois isothermes
lorsque le champ magnétique est orienté radialement. Cependant, au cceur de 1'espace annulaire
ces isothermes sont paralleles et inclinées par rapport au cas Ha = 0, ou les isothermes sont
alignés horizontalement. Pour le cas d'un champ magnétique axial, le redressement et
I'alignement des isothermes sont remarquées prés des parois isothermes et de méme au cceur de
I'espace annulaire avec une inclinaison trés importante.

La figure 5 illustre l'influence de I’intensité et 1’orientation du champ magnétique sur le
nombre de Nusselt moyen pour Ra = 10°, dp = 13 et différents Ha et ¢. Comme le montre
cette figure, le taux de transfert de chaleur diminue avec 1’augmentation du Ha. C'est un
résultat attendu car la vitesse d'écoulement diminue avec I'augmentation du champ magnétique
surtout lorsque le champ magnétique est dirigé radialement. Cela est di au fait que le
mouvement du de 1’écoulement induit par la force de flottabilité est ralentit de fagon importante
par la force de Lorentz axiale résultante qui devienne dominante avec un champ magnétique
intense. Le rapport d’amélioration du transfert de chaleur En d0 a I'addition de nanoparticules
pour différentes valeurs de Ha et Ra est présenté sur la figure 6. On peut constater que I'effet
des nanoparticules est plus évident a faibles nombres de Rayleigh qu’aux nombres élevés. Cette
observation s’explique par le fait qu’a faible nombre de Rayleigh, le transfert de chaleur est
dominant par conduction. Par conséquent, 1’ajout de nanoparticules a haute conductivité
thermique augmentera la conduction et rendra donc le rapport d’amélioration plus efficace. De
plus, cette figure montre également que 1’augmentation du nombre de Hartmann entraine une
augmentation de En. L'influence de I’orientation du champ magnétique a été egalement
observée et le plus intéressant qu’elle est plus évidente a des nombres de Rayleigh plus élevés,
car le mécanisme dominant est la conduction. L’augmentation du nombre de Hartmann dans le
cas d’un champ magnétique radial influence de maniére remarquable le transfert de chaleur par
conduction.

5. Conclusion

Dans ce travail, la méthode des volumes finis est utilisée pour résoudre le systeme
d'équations regissant le transfert de chaleur par convection naturelle dans un anneau verticale
concentrique rempli de nanofluide Al,0; — eau, chauffée différentiellement et soumis a un
champ magnétique uniforme et constant. On a constaté qu’une augmentation de la fraction
volumique du nanofluide entraine une diminution du nombre de Nusselt moyen sur la paroi
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interne du cylindre pour des nanoparticules de diametre d,, = 47 nm, sauf pour le cas
d, = 13 nm, on a noté une diminution jusqu’a la valeur ¢ = 0,05 puis une augmentation du
nombre moyen de Nusselt. A mesure que la fraction volumique des nanoparticules (d, =
13 nm) et le nombre de Rayleigh augmentent, le nombre moyen de Nusselt augmente, mais des
tendances opposées sont observées lorsque le nombre de Hartmann augmente. C’est ainsi que le
rapport d’amélioration de transfert de chaleur En croit avec l'augmentation du nombre de
Hartmann, mais décroit avec I'augmentation du nombre de Rayleigh, en particulier lorsque le
champ magnétique est orienté radialement.
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Figure 1 : Schéma du probléme avec les Tableau 1: F_on,ctions de courants maximales
conditions aux limites. pour différents Ra (Ha = 0).
@)
Ra = 10*
Ra = 10°
Ra = 10°

Figure 2 : Effet du diametre des nanoparticules sur les lignes de courant (a gauche) et les isothermes (a
droite) pour différentes valeurs du nombre de Rayleigh, pour Ha = 0,1 =2, A =1, ¢ = 0 (lignes
continues) et ¢ = 0.09 (lignes en pointillés) et d,, = 13 nm (a), 47 nm (b).
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Figure 3: Variation du nombre moyen de Nusselt en fonction de la fraction volumique des
nanoparticules pour différentes valeurs du nombre de Rayleigh et pour d,, = 13 et 47 nm. (Ha = 0).
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Figure 4 : Effet du nombre de Hartmann sur les lignes de courant et les isothermes pour Ra = 10°,
Ha =100, ¢ = 0.09etd, = 13nm (a), d, = 47 nm (b).
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Figure 5 : Effet du nombre de Hartmann sur le
nombre de Nusselt moyen pour Ra = 10°,
d, = 13 et 47 nm et pour différents ¢.
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Résumé — Ce travail porte sur 1’étude numérique des transferts de chaleur par convection entre un jet d’air
isotherme en impact et un cylindre chaufté. Le mod¢ele développé sous STARCCM+ est validé par rapport a
des résultats issus de la littérature scientifique, dans laquelle seuls des nombres de Nusselt moyens, des valeurs
du nombre de Nusselt au point d’impact ou encore la répartition tangentielle du nombre de Nusselt sur I’axe
du jet sont étudiés. Pourtant, dans de nombreuses applications, la connaissance de la répartition des transferts
convectifs sur ’ensemble de la surface est d’un grand intérét. Cette étude permet donc de compléter les
connaissances déja établies par des cartographies completes du nombre de Nusselt et par 1’analyse des
évolutions en fonction de différents parametres tels que la distance d’impact et différents rapports de diametres.

Mots clés : convection, jets, cylindre, simulation, CFD

Abstract — This study deals with the numerical simulation of convective heat transfer between an isothermal
impinging air jet and a heated cylinder. The numerical model, developed with STARCCM+, is validated by
the comparison with the literature results like Mean Nusselt numbers, stagnation Nusselt number or the
tangential reparation of local Nusselt numbers on the axis of jet. This study aims to complete the knowledges
about the convective heat transfer by supplying Nusselt number maps over the whole surface of the cylinder
and analyze evolutions regarding different parameters such as impact distance and diameter ratios.

Keywords : convection, jets, cylinder, simulation, CFD

Nomenclature

Dies Diamétre du jet, m H Distance jet-cylindre, m

Deyiinare - Diametre du cylindre, m o Angle d’impact du jet, °

Nu Nombre de Nusselt Re Nombre de Reynolds

U. Vitesse d’entrée du jet, m.s™! ky Conductivité thermique de l'air, W/(mK)

Uy Vitesse en sortie du jet, m.s™! T; Température locale mesurée du jet, K

U Vitesse locale suivant X, m.s! T Température locale mesurée du cylindre, K
1. Introduction

Dans I’industrie, de nombreuses applications utilisent des jets en impact pour échanger de la
chaleur par convection (refroidissement de composants électroniques, mise en forme de matériaux,

https://doi.org/10.25855/SFT2020-014 71



Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

échangeurs de chaleur...). A ce titre, ces configurations font 1’objet de nombreuses études
scientifiques afin de caractériser les écoulements et les transferts de chaleur locaux et globaux en
fonction de la géométrie du systéme ainsi que des parameétres dynamiques et dimensionnels [1].

Ces ¢tudes montrent toutes une forte hétérogénéité des transferts de chaleur sur la paroi
d’impact. Lorsque le jet est, par exemple, utilis¢é pour rétracter un manchon thermorétractable
initialement cylindrique afin de 1’apposer sur un objet de forme donnée (pour protection,
conditionnement ou décoration), I’hétérogénéité des transferts de chaleur ne permet pas une rétraction
homogene et une apposition parfaite du film sur 1’objet. Dans le cas du dépot d'une décoration
marketing, cela peut par exemple résulter en une écriture déformée et illisible. Afin de contréler le
procédé et de minimiser la quantité d’énergie a transférer, une parfaite connaissance de I’écoulement
et des transferts de chaleur convectifs locaux sur un cylindre soumis a I’impact d’un jet d’air est
requise.

On s'intéresse donc ici aux échanges de chaleur par convection entre un jet d’air rond
1sotherme en impact sur un cylindre chauffé. La Figure 1 représente la configuration étudiée.

Y
Résistance
chauffante

. Dc;'lirldre

Figure 1: Configuration étudiée représentant un jet en impact sur un cylindre chauffé

Un cylindre de diameétre Djet permet de générer un jet rond. Ce dernier impacte le centre d’un
cylindre de diamétre Dcylindre sur lequel les échanges de chaleur sont étudiés. La sortie du jet est

séparée de la paroi du cylindre par la distance H.

De nombreuses études [2][3] montrent 1’existence d’un cone potentiel a la sortie du jet
circulaire. La longueur de ce cone correspond a la distance entre la sortie du jet et un point de l'axe
du jet ou la vitesse médiane équivaut a 95% de la vitesse de sortie du jet. L’ordre de grandeur de la
longueur du cone potentiel est de 3-7 Dj[2][4]. La longueur du cone tend a augmenter avec le nombre
de Reynolds [5]. Lorsque 1'on dépasse cette distance, I’écoulement du jet est dit libre. En présence
d’un impact sur une paroi, cette distance influence le nombre de Nusselt au point d'arrét. Wang [6][7]
¢tudie expérimentalement 1’influence du rapport H/Dje sur les transferts de chaleur sur un cylindre,
pour une plage comprise entre 1 Djer @ 9 Djer. De plus, il est montré dans [4] que 1'échange de chaleur
sur la circonférence du cylindre augmente lorsque le rapport de diametres Deyiindre / Djet diminue.

Malgré les études disponibles dans la littérature, I'échange de chaleur par convection est
principalement étudié par I’intermédiaire des nombres de Nusselt moyens, les valeurs du nombre de
Nusselt au point d’impact et la répartition tangentielle du nombre de Nusselt sur I’axe du jet
uniquement. Il n'est donc pas étudié sur la surface enti¢re du cylindre.
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Dans cette étude, on s’efforcera donc de compléter les connaissances déja établies dans cette
configuration par des cartographies de nombres de Nusselt complétes, par 1’analyse des répartitions
tangentielles et axiales, et cela pour différentes distances jet-cylindre H/Dje et différents rapports de
diameétre Deytindre/Dijet.

2. Etude numérique
2.1. Description du modéle numérique

La géométrie utilisée est représentée sur la Figure 2. A I’entrée du cylindre permettant de
générer le jet, une vitesse homogéne Up est imposée, de maniére a obtenir un nombre de Reynolds de
20000. La température a I’entrée est quant a elle fixée a 300K. Ce cylindre est suffisamment long
pour obtenir un écoulement turbulent pleinement développé en sortie de jet. Ce jet impacte le centre
d’un cylindre creux sur lequel on étudie les échanges de chaleur. Le cylindre est alors chauffé grace
a une condition de température imposée a 400K sur la surface interne. Le systéme étudié€ présente des
symétries géométriques mais aussi dynamiques (le plan vertical et le plan horizontal). La simulation
est donc effectuée sur un quart de la géométrie afin de réduire le nombre de cellules du maillage et
ainsi diminuer le temps de calcul CPU. Les limites du domaine sont placées suffisamment loin du
cylindre impacté par le jet de manicre a ne pas influencer le développement de I’écoulement. Des
conditions de pression sont imposées sur les frontieres restantes.

O Pressure outlet

Y

X
ZIT’ B /

G

U

= — «— Dcylindre
H

Velocity inlet Symmetry

|u;)

Entrée du jet

Figure 2: Modele numérique avec conditions aux limites

Différents modéles de turbulence peuvent étre utilisés pour modéliser cet écoulement en
régime permanent: k-& Realizable, k-w SST et V2F Le modele de turbulence k-w SST est
généralement le plus utilis¢€ car celui-ci permet une convergence rapide néanmoins il est connu pour
avoir tendance a surestimer le nombre de Nusselt dans la zone d’impact, d’aprés Singh et al [8].

2.2. Validation de notre modéle
2.2.1. Longueur de cone potentiel en configuration de jet libre

On s’intéresse dans un premier temps a la simulation du jet libre Re = 2000. La figure 3 montre
I’évolution de la vitesse axiale dans ’axe du jet en fonction de la distance a la sortie du X/Dje pour
différents modeles de turbulence. Ces évolutions sont comparées a celle obtenue expérimentalement
par Wang [6].
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Nous constatons que les différents modeles donnent des longueurs de cone potentiel assez
différentes. En effet, le modele k-w SST prédit la plus faible longueur de cone potentiel avec une
distance de 5 D¢ tandis que le modele V2f donne une distance de 7 Dje;. La valeur expérimentale

[6] se situe quant a elle 4 5,5 Djer. Sur cette base, le modele k-w SST semble donc mieux modéliser
le développement du jet pour les faibles distances X/Djer. Au-dela de 10 Dje, le modele V2f suit par
contre beaucoup plus fidelement I’évolution de vitesse obtenue expérimentalement.

1.0 ek Expérience
0.9 — oy SST
0.8
0.7 - k-eps
p Realizable
E 06 - P \V2f
S 05
D 04 -
03
0.2 +
0.1 +
O'D | | I I I | | | L1 | | | - | | | 11 |-
0 5 10 15 20

X/Djet

Figure 3: Representation de la vitesse axiale normalisée en fonction de la distance normalisée
pour un jet libre.

2.2.2. Nombres de Nusselt

L’objectif de cette étude étant de modéliser les transferts thermiques entre un jet d’air et un
cylindre, la répartition tangentielle du nombre de Nusselt ainsi que le nombre de Nusselt moyen en
fonction du rapport de diametres sont également étudiés afin de valider notre modele. Pour cela, les
résultats expérimentaux obtenus par Wang et al [6] sont utilisés en référence.

Le transfert thermique est évalué par 1'utilisation du nombre de Nusselt définit comme suit :
Nu(a)=h(@)Djerks

ou h(e)=q"/(To(®)-Tjer)

Les propriétés de ’air sont estimées a la température de ’air du jet, soit a 300K et sont
constantes dans la simulation.

Une étude de sensibilité au maillage avec le modéle k-w SST nous a permis de déduire qu'un
domaine discrétisé en 2 millions de cellules avec une zone de controle permettant un maillage fin
autour du jet et du cylindre était un bon compromis précision/temps de calcul. 10 cellules sont alors
utilisées pour modéliser la couche limite sur le cylindre d’impact en veillant a obtenir un y+ proche de
1 pour bien appréhender I’écoulement dans la couche limite.

Le cas ayant pour parametres Deylindre/Djet = 5 et H/Djet = 2 est étudié. La comparaison des
répartitions tangentielles du nombre de Nusselt local dans 1’axe du jet est présentée sur la figure 4.
On constate tout d’abord que la simulation numérique surestime 1égérement le nombre de Nusselt au
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point d’impact (+4%). Les nombres de Nusselt chutent ensuite assez rapidement dans I’expérience
de Wang, et méme si 1’allure globale est respectée, la chute est plus tardive dans les résultats de la
simulation. Dans la zone arriére, de fortes différences sont ¢galement constatées. La chute brutale du
nombre de Nusselt obtenu par simulation dans la zone arri¢re du cylindre est due a la présence d’une
zone de recirculation. Cette chute n’est pas observée expérimentalement.

A D’exception de la zone centrée sur 3 radians, les écarts relatifs entre les résultats de
simulations et les résultats expérimentaux n’excedent pas 15%.

@ Valeurs numériques

4 Valeurs expérimentales de XL
Wang

40

Nombre de Nusselt
(#)]
o

N
o
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0 1 Angle (rad) 2 3

Figure 5: Répartition tangentielles du nombre de Nusselt pour D yiingre / Djer=2 et H/ Djer =2
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Figure 4: Evolution logarithmique du nombre de Nusselt moyen pour différents rapports de diamétres Deytindre/Djet

La Figure 5 montre I’évolution des nombres de Nusselt tangentiels moyens obtenus dans 1’axe
du jet pour 3 rapports de diametres Deylindre/Djec = 0,5 ; 2 ; 5. La diminution du nombre de Nusselt
moyen avec 1’augmentation du rapport des diametres est obtenue aussi bien expérimentalement que
numériquement. Globalement les simulations sous-estiment les transferts de chaleur d’environ 20%
mais les évolutions sont bien représentées.

Ces comparaisons avec la littérature, méme si des différences sont observées, nous permettent
de conclure sur la pertinence d’utiliser ces simulations pour observer 1’influence des différents
parametres dimensionnels sur le comportement thermique a la surface du cylindre.
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3. Résultats et analyses
3.1 Structure d’écoulement autour du cylindre

La Figure 6 permet la visualisation des lignes de courants issues du jet et passant autour du
cylindre.

On observe que les lignes de courants au centre du jet, qui possedent les vitesses les plus
¢levées, contournent parfaitement le cylindre sans s’en ¢€loigner, a I’exception d’une tres petite zone
située a l’arricre du cylindre. Dans cette zone, la chute du nombre de Nusselt, précédemment
remarquée, correspond au décollement de 1’écoulement. Ce décollement provoque ensuite une
recirculation a I’arriére du cylindre qui s’évacue par le cote.

Velocity: Magnitude (m/s)
N 0.00034290 1.3111 2.6218 3.9326 6.2433 6.6540

X N
NusseltNumber
66.607 84.761 113.01 141.27

0.00000 28.264
Z

Figure 6. Visualisation des lignes de courants en aval du cylindre

Les parties 3.2 et 3.3 ci-dessous présentent des cartographies de nombres de Nusselt sur toute la
surface du cylindre soumis au jet, ce qui est totalement nouveau par rapport aux données disponibles
dans la littérature.

3.2 Etude de influence de la distance Dcylingre/Dict Sur la répartition du nombre de Nusselt local
sur la surface du cylindre

L’influence du rapport de diametre Deyiinare/Djet @ €té étudiée. Durant notre étude, nous nous
sommes intéressés au rapport de diametre Deylinare/Djet= 2 ; 2,5 et 5. L’effet du rapport de diameétre a
été observé dans un contexte ou le nombre de Re = 20000 et H/Djet = 2.

Pour cela, nous avons tracé la cartographie du nombre de Nusselt du cylindre pour différents
rapports de diametres (Figure 7). On étudie une cartographie d’un quart de cylindre simulé. L’abscisse
X représente I’abscisse curviligne sur le cylindre (déplié) et ’ordonnée I’axe Z du cylindre impacté.
Le centre du jet impacte le cylindre en (0,0).

Sur chaque cartographie, on observe une zone a I’arricre du cylindre (partie droite des
cartographies) ou apparaissent 2 bandes rectilignes et s’étalent sur toute la longueur du cylindre ou
les nombres de Nusselt sont trés faibles. Cette zone est celle a proximité de laquelle apparait le
décollement de I’écoulement (Figure 6) et qui est le siege du tourbillon qui s’évacue sur le coté¢ du
cylindre.

Le nombre de Nusselt est le plus ¢élevé au point d’impact quel que soit le cas. On observe
cependant que plus le rapport de diametre Deyiindre/Djet €st faible, plus le nombre de Nusselt est ¢leve
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notamment au point d’impact. En effet, cela est causé par 1’accélération de I’écoulement aprés impact
au niveau du point de stagnation. Celui-ci est plus important, causant un écoulement turbulent instable
localement d’ou la présence d’un transfert thermique élevé [4][8].

Lorsque I’on accroit le rapport de diametre Deytindre/Djet pour une distance jet-cylindre fixée, les
cartographies de la Figure 7 révelent une homogénéisation de la répartition du nombre de Nusselt
local.

Nombre de Nusselt Nombre ¢
01

8

i 0. 0. 04 180
160 0.09 160 -0.09 160
140 008 140 008 -
007 007
120 120 120
Y -0.06
100 100 o 100
! 3 005
8 8
. 004
60 60 60
Y 003
w0
2 X 002 w
20 y 2 001 2
0 0 0 0
0 002 004 0.06 008 01 0.12 014 0 002 004 006 008 01 012 014 016 0 005 01 0.15 02 025 03 035
Axe X Axe X Axe X

(a) (b) (c)

Figure 7 : Cartographie du nombre de Nusselt pour le quart de cylindre étudié pour h/Djet = 2, (a) Deyiindre /
Djet = 2, (b) Dcylindre/Djet = 2,5; (C) Dcylindr(/Djet =35

3.3 Etude de Pinfluence de la distance H/Dje, entre la sortie du jet et le cylindre sur le nombre
de Nusselt local sur la surface du cylindre

Le rapport de diamétre a ici €t€ fix€ @ Dcyjingre/Djer = 2 €t I’écoulement est toujours turbulent
avec un nombre de Reynolds de 20 000. Nous avons tracé les cartographies du nombre de Nusselt
local pour différentes distances H/Dje; (Figure 8).

Nombre d¢ Nombre de
180 180

(a) (b) (©)

Figure 8 : Cartographie du nombre de Nusselt pour le quart de cylindre étudié pour D yiinare/Djer = 2, (a)
W/ Djes =2, (b) WDjer=5; (c) W/Djer = 8

On observe également dans tous les cas une zone circulaire de transferts élevés a proximité
du point d’impact et une zone de transferts plus faible a I’arriere du cylindre. La taille de cette zone

77

Nombre de Nus

Nombre de Nuss

0. 180
-0 160
B - 140
- 120
- 100
- 80
y - 60
- 40
X 20
0
0 002 004 006 008 01 012 014
Axe X



Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

semble étre plus prononcée pour une distance H/Dje élevée.

On observe une homogénéisation globale du nombre de Nusselt sur la surface du cylindre
lorsque la distance H/Djec augmente, le jet étant de plus en plus large, les vitesses sont de plus en plus
homogenes. On remarque que le nombre de Nusselt est maximal pour H/Dje=5. En effet, le cylindre
se situe alors dans la zone de fin de cone potentiel, le jet est alors pleinement développé et cette
augmentation du transfert thermique est causée par une augmentation de 1’intensité de turbulence [1].

4, Conclusion

Cette ¢tude présente une étude numérique des transferts de chaleur et de 1’écoulement dans
une configuration d’impact d’un jet d’air sur un cylindre chauffé. Apres validation du modéle
numérique, I’étude du rapport de diameétres Deyiinare/Djet ainsi que la distance jet-cylindre H/Dje a
permis de déterminer la répartition des nombres de Nusselt locaux sur la surface entiere du cylindre,
les autres auteurs se focalisant généralement sur les nombres de Nusselt au point d’impact ou dans
I’axe du jet. Le maximum de transfert de chaleur est situé au point d’impact. Plus le rapport de
diametres Deylindre/ Djet diminue plus le nombre de Nusselt augmente. Ce phénomene est causé par une
courbure importante de la surface d’impact qui accroit 1’accélération de 1’écoulement causant une
augmentation locale de la turbulence. Concernant le parameétre distance jet-cylindre H/Djet, les
transferts de chaleur augmente avec la distance jet-cylindre H/Djet jusqu’a la fin du cone potentiel soit
environ 5,5Djer. Cela s’explique par une augmentation de I’intensité de turbulence. L’étude de
I’influence du nombre de Reynolds sera étudi¢e dans la suite de ce travail.
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Etude expérimentale de la dynamique d’un
écoulement dans une cavité cubique comprenant un
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Experimental study of the flow dynamics in a confined cubic
enclosure with an inner block partially heated.
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Résumé - Un écoulement a effets de flottabilité dominants est généré au sein d’une cavité comprenant
un bloc cubique partiellement chauffé. Cet écoulement est étudié¢ expérimentalement du c6té chaud de
la cavité et dans le plan vertical médian. Des mesures de vitesses sont effectuées afin de caractériser la
dynamique de 1’écoulement. Les résultats montrent la présence d’un écoulement de couches limites et
d’une zone centrale aux vitesses nulles. Des perturbations sont observées et augmentent avec la hauteur
de la cavité.

Mots-clés : Etude expérimentale ; Convection naturelle.

Abstract - A buoyancy-driven flow is generated within a cavity comprising a partially heated cubic
block. This flow is studied experimentally on the heated side of the cavity and in the vertical median
plane. Velocity measurements are carried out in order to characterize the flow dynamics. The results
show the presence of a boundary layer flow and a central zone at zero velocities. Disturbances are
observed and increase with cavity height.

Keywords: Experimental study; Natural convection.

Nomenclature

L longueur de la cavité, m Symboles grecs
l largeur de la zone étudiée, m écart-type
Hy;, hauteur du bloc chauffant, m masse volumique a 7p, kg.m™

Rap,,,, nombre de Rayleigh basé sur Hy,., viscosité dynamique a 7p, kg.m
— gﬁ(Tcin)Hbsloc

3
—lgl
1

™R E T Q

Ray,,,, o diffusivité thermique & Ty, m?2.s~

d  diametre d’une particule, m coefficient de dilatation thermique vo-
Stk nombre de Stokes, lumétrique a Tp, K—!

Stk = % v viscosité cinématique a Tg, m2.s1
T  température, K Indices
To température moyenne, 71j =%(Tc +T%), K c relat%f ala paro% chqude
vref Vitesse de référence de I’écoulement, / relaqf a la paroi froide

Vpef = ﬁ \/RTHMOC ,m.s ! as relat?f a I’écoulement ascendant
X,Y, Z coordonnées physiques, m des relatif a I’écoulement descendant

https://doi.org/10.25855/SFT2020-140 79



Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

1. Introduction

Les écoulements turbulents a effets de flottabilité dominants sont présents dans de nom-
breuses applications industrielles, notamment dans les secteurs du nucléaire et de I’automobile.
On peut par exemple citer la problématique du refroidissement d’un compartiment moteur qui
est un point essentiel dans le dimensionnement d’un véhicule. Suite a un arrét brutal du moteur
apres une forte sollicitation, 1’intégrité de celui-ci doit étre préservée alors méme qu’il n’est
plus refroidi par un écoulement externe forcé. Pour de telles situations, la convection, souvent
en régime turbulent, permet d’assurer le refroidissement.

Le projet, au sein duquel s’inscrit cette étude expérimentale, a pour ambition de résoudre les
problemes rencontrés par les partenaires industriels lors de simulations d’écoulements turbu-
lents avec effets de flottabilité dominants en espace confiné et aussi d’améliorer la compréhension
des phénomenes physiques observés pour ce type d’écoulement.

Notre démarche a consisté a définir une configuration de référence permettant d’étudier un
écoulement en espace confiné représentatif des régimes rencontrés dans le domaine automobile.
Le compartiment moteur a €té simplifié en une cavité cubique comportant en son sein un bloc
cubique partiellement chauffé. Plusieurs études, en majorité numériques, traitent de I’influence
d’un obstacle dans une cavité. Ainsi certaines études démontrent, a I’intérieur d’une cavité cu-
bique, I'impact de Ia taille et de la conductivité d’un bloc non-chauffé [1, 2] quand d’autres
s’intéressent plus particulierement au rdle d’un bloc chauffant sur les transferts conjugués
conduction/convection. [3, 4]. Comme il sera montré dans la section 2 et avec la figure 2, la
zone en orange qui est la zone étudiée dans nos travaux a des similarités avec les écoulements
rencontrés dans une cavité différentiellement chauffée. Les écoulements turbulents générés
a I'intérieur d’une cavité différentiellement chauffée ont déja été étudiés expérimentalement
[5, 6, 7]. Cependant, contrairement a ces études, la “cavité différentiellement chauffée” étudiée
ici est ouverte.

Dans un premier temps, nous allons présenter le dispositif expérimental ainsi que la métrologie
utilisée pour nos mesures puis nous analyserons les résultats obtenus avant de conclure sur cette
étude préliminaire.

2. Dispositif expérimental et métrologie
2.1. Dispositif expérimental

La cavité utilisée dans cette étude est une cavité cubique de co6té L = 1 m dans laquelle est
placé un bloc chauffant de c6té Ly, = 0,8 m (voir Fig. 1 et 2).

Deux échangeurs a eau en aluminium (conductivité A = 174 W.m~1.K~!) imposent une
température Ty = 292 K aux parois latérales de la cavité cubique au moyen de deux bains ther-
mostatés Fig.1. Les parois horizontales haute et basse de la cavité sont en polystyréne extrudé
(conductivité A = 0,035 W.m 1. K1) et sont donc considérées comme adiabatiques. Elle sont
de plus recouvertes d’une feuille de Mylar faiblement émissive (¢ = 0,044). Les parois avant
et arriere de la cavité cubique sont quant a elles en verre d’épaisseur 6 mm permettant ainsi de
visualiser I’écoulement. Des blocs de polystyrene extrudé sont maintenus devant ces parois afin
de conserver leur caractere adiabatique tout en laissant la possibilité de libérer des espaces pour
la visualisation.

Le bloc cubique a I’intérieur de la cavité est maintenu par quatre supports en polymere fixés
sur des tiges filetées. Les tiges sont entourées de tubes en PVC et traversent la paroi basse pour
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Figure 1:Vue 3D de la cavité Figure 2 :Vue du plan a mi-profondeur de la

cavité (profils de vitesses (en pointillés rouges))

prendre appui sur le bati. Ces supports limitent les échanges conductifs (conductivité A = 0,025
W.m~1.K™1) et sont positionnés aux quatre extrémités de la face basse du cube afin de limiter
les perturbations dans le plan médian ou, comme nous le verrons par la suite, nous effectuerons
nos mesures.

Le bloc cubique est notamment composé de deux plaques d’aluminium (conductivité A =
174 W.m~ 1K~ 1!) d’épaisseurs ¢ = 4 cm dont I’une est chauffée (Fig. 1 et 2) de maniere ho-
mogene par I’intermédiaire d’un fil résistif a une température 7, = 325 K et I’autre est considérée
comme inerte. Ces deux plaques forment les faces latérales du bloc cubique placées en regard
des parois a température imposé€e 7'y de la cavité. Entre ces deux plaques est disposée une suc-
cession de panneaux en laine de roche, d’une plaque en POM-C et d’une plaque en Ertalon.
De cette maniere, la température diminue de la paroi chaude du bloc jusqu’a la paroi inerte en
préservant la tenue mécanique de I’ensemble. Les faces avant, arriere, haute et basse du bloc
cubique sont recouvertes de plaques de POM-C d’épaisseur 4mm pour préserver un bon état
de surface. Ces plaques de POM-C sont elles-mémes recouvertes d’une feuille de Mylar faible-
ment émissive. Quatre tiges filetées (deux face avant et deux face arriere) recouvertes de tubes
en PVC maintiennent également les plaques en Ertalon et en POM-C.

La différence de température entre la paroi chaude du bloc cubique et la paroi de la cavité
AT =T, — Ty = 33K permet d’obtenir un nombre de Rayleigh basé sur la hauteur du bloc
cubique utilisé dans cette étude Rap,,, = 1,4 x 10°.

2.2. Conditions limites

Chacune des faces avant, arriere, haute et basse du bloc sont instrumentées avec 9 thermo-
couples. 14 thermocouples sont fixés sur la face intérieure de chacune des plaques d’aluminium
du bloc cubique. Enfin, 10 thermocouples sont positionnés a I'intérieur du bloc. L’ensemble
de ces 74 thermocouples ont permis un suivi précis des conditions de températures autour et a
I’intérieur du bloc et ont permis de vérifier I’homogénéité en température de la paroi chaude
(écart-type=0,6 ).
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2.3. Mesures de vitesses

Les mesures de vitesses sont effectuées par PIV (Particle Image Velocimetry). Un générateur
de fumée produit le traceur de 1’écoulement (particules d’huile de paraffine : p = 856 kg.m 3,
diametre = 5 ym) et la nappe laser est créée par un laser pulsé Nd : YAG Litron. Le nombre de
Stokes associé Stk ~ 7x10~* < 1 indique que les particules suivent précisément 1’écoulement.

Les particules sont visualisées a I’aide d’une caméra Tokina F100 de résolution 2320 x
1720 pixels?. La taille d’un pixel est de 7 um et la taille du champ est fixée 2 97 x 72mm?. La
largeur de I’image correspond a la largeur [ de I’espace entre la paroi chaude a 7 et la paroi
froide a 7.

6000 doublets d’1mages sont acquis a une fréquence de 96 Hz pour chaque mesure et la durée
entre deux images varie selon la zone visualisée (entre 1000 et 5000 ps). 6 zones sont étudiées
le long de notre cavité (Fig.2). Pour chaque zone, les vitesses verticales et horizontales sont
analysées par la suite. Au sein d’'une méme zone, les faibles vitesses observées au centre de
la cavité nécessitent de prendre les premicres images de chaque doublet. De nouvelles paires
d’images adaptées a de petits déplacements sont ainsi créées.

Le traitement d’images est effectué avec I’algorithme ”Adaptative PIV” de Dantec®. Cet
algorithme adapte la taille des fenétres d’interrogations (de 64x64 a 32x32) pour gagner en
précision dans les zones ou la densité de particules est suffisante. Un overlapping variant entre
75% et 50% permet de suivre les changements de tailles des fenétres.

2.4. Recollement des données ’basses” et ’hautes” vitesses

Les champs moyens et RMS sont associé€s soit aux faibles vitesses soit aux vitesses plus
importantes. Ils nécessitent donc d’étre recoupés pour chaque zone.

Un critere seuil est choisi afin de délimiter, pour une zone, le champ des "hautes” vitesses
et le champ des “’basses” vitesses. Ce critere est déterminé griace a la norme de la vitesse en
pixels de déplacements des particules de la zone concernée. Si cette norme est inférieure a un
pixel de déplacement, le champ des basses vitesses est choisi. En effet, en dessous du pixel de
déplacement, les valeurs des vitesses associées aux champs des hautes vitesses sont calculées
par I’algorithme et non plus mesurées. Afin d’assurer une transition continue entre les champs
de vitesses hautes et basses, on choisit d’utiliser une fonction de transition classique comprenant
une tangente hyperbolique :

1 _ 1 _
V:—-<1+tanh<xd x))-BV+—-<1+tanh<x xd))-HV (1)
2 p 2 p

avec comme variables, x, : valeur frontiere (critere seuil) ; p : facteur de largeur; HV : hautes
vitesses; BV : basses vitesses.

La valeur frontiere x4 correspond a la position x a laquelle on choisit d’utiliser soit le champ
des hautes vitesses soit le champ des basses vitesses. Cette valeur frontiere est obtenue a partir
des données expérimentales et varie selon la zone étudiée : z; = f(Y). La valeur de p est
choisie de facon a minimiser le ”saut” de vitesses observé entre le champ des hautes vitesses et
le champ des basses vitesses mais modifie un plus grand nombre de points autour de la valeur
frontiere x,. La valeur de p est fixée a p = 5mm afin de limiter ce ’saut” sans modifier de
maniere importante les points avoisinants.
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3. Résultats

Les mesures ont été effectuées dans le plan médian. Des profils de vitesses moyennes sont
tracés pour différentes cotes choisies équitablement le long de la cavité (Fig. 3) avec 1’origine
Y = 0 mm prise sur la partie supérieure de la paroi basse de la cavité. La position de ces
cotes est schématisée Fig2. L’écoulement est ascendant le long de la paroi a température 7, et
le développement d’une couche limite est observé. La couche limite s’épaissit de la zone Y =
228 mm alazone Y = 775 mm. Elle devient nulle des lors que I’écoulement ne rencontre pas ou
plus la paroi (Y = 6 mm et Y = 957 mm). Une couche limite suivant I’écoulement descendant
est également observée le long de la paroi a température 7. La couche limite descendante
est moins épaisse que la couche limite ascendante. De plus, le maximum de vitesse en valeur
absolue pour la couche limite descendante est environ quatre fois inférieur a celui de la couche
limite ascendante (pour Y = 593 mm : V05705 = 0,360m.s ™", V00745 = 0,085m.s71). Cette
différence s’explique par le fait qu’une partie de I’écoulement ascendant se dirige vers le canal
haut comme le montre le profil de vitesses horizontales moyennes pour Y = 957 mm (Fig4).

Pour les zones présentant une couche limite sur la paroi froide et la paroi chaude, les vitesses
moyennes horizontales et verticales situées dans la zone centrale de la cavité sont proches de
0m.s~1. Cette zone peut donc étre considérée comme au repos en moyenne. Néanmoins, a me-
sure que I’on s’éleve dans la cavité, les valeurs RMS des vitesses horizontales (correspondant
a ’enveloppe autour des courbes de vitesse moyenne et représentées par des barres verticales
de hauteur 20) proches de la paroi froide et dans la zone centrale augmentent significative-
ment. Elles traduisent des perturbations de plus en plus importantes au sein de 1’écoulement.
La couche limite ascendante est moins affectée par ces perturbations. La vitesse, trés majoritai-
rement verticale, y est élevée et ne subit que tres peu ’influence de 1’écoulement situé dans la
zone centrale.

Les zones Y = 6mmet Y = 957 mm présentent des caractéristiques particulieres. Elles sont
dépourvues de limite a leur droite du fait de I’absence de paroi. Ainsi, la zone Y = 6 mm voit
une partie de I’écoulement provenant de la couche limite descendante se diriger vers le canal
bas. Cela se traduit par des vitesses horizontales moyennes positives. A 'inverse, et comme
I’on se trouve tres proche de la paroi basse, les vitesses verticales moyennes sont nulles. Pour
la zone Y = 957 mm, I’écoulement qui se dirige vers le canal haut possede cette fois-ci une
composante verticale moyenne et une composante horizontale moyenne non négligeables. La
cote choisie est représentative du “virage” amorcé par 1’écoulement.

4. Conclusion

Cette étude préliminaire a permis de caractériser la topologie globale de I’écoulement au sein
de la cavité. Des mesures de vitesses ont été effectuées dans le plan médian. Un écoulement de
couches limites avec vitesses nulles au centre de la cavité a pu étre constaté. Des perturbations
dans la zone centrale et proche de la paroi froide ont été mises en évidence. la direction glo-
bale de I’écoulement aux extrémités haute et basse de la cavité a également été étudiée. Une
prochaine étape sera de pouvoir étudier les transferts de chaleur au sein de la cavité.
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Résumé - La présente communication englobe les résultats numériques de la convection naturelle
entrainée par la fusion dans une enceinte rectangulaire inclinée remplie d'un matériau a changement de
phase nano-amélioré. L'enceinte est chauffée par le bas avec une source de chaleur protubérante
(microprocesseur) et générant de la chaleur a un débit volumétrique constant et uniforme et montée sur
un substrat (carte mere). Toutes les parois sont considérées adiabatiques. L'objectif de I'étude est
d'analyser I'effet de I'insertion des nanoparticules en quantifiant leur contribution au transfert thermique
global. Les effets combinés de I'angle d'inclinaison et de la fraction de nanoparticules sur la structure de
I'écoulement du fluide et du transfert de chaleur sont étudiés. Un modele mathématique 2D basé sur les
équations de conservation de la masse, de la dynamique et de I'énergie a été développé. Les équations
ont été intégrées et discrétisées a l'aide de la méthode des volumes finis. L'algorithme SIMPLE a été
adopté pour le couplage pression-vitesse. Les résultats obtenus montrent que l'insertion des
nanoparticules a un effet quantitatif important sur le transfert thermique global. L'insertion de
nanoparticules métalliques avec différentes concentrations affectent le comportement thermique du
dissipateur thermique. lls contribuent & un refroidissement efficace de la source de chaleur.

Nomenclature

A rapport de forme Symboles grecs

c chaleur massique, J/kg a  diffusivité thermique, m?.s*!
d diametre, m Q  angle d’inclinaison

f fraction liquide p  densité, kg/m?

g gravité Indices et exposants

H enthalpie ou longueur de I’enceinte C composant électronique

k conductivité thermique, W/m.K eff  effective

L largueur de I’enceinte, m i interface

Q  génération de chaleur, W/m m MCP

T  température, °C n nanoparticule

t temps, s p pression constante, particule
u,v composantes de la vitesse +,-  nceud droit et gauche

<

fraction des nanoparticules
X,y coordonnées cartésiennes

1. Introduction

Les progres technologiques réalisés dans le monde entier favorisent I'idée de miniaturisation
des composants électroniques. L'utilisation de ces composants a connu une grande révolution
au cours des dernieres années. La miniaturisation et la grande puissance des dispositifs
électroniques sont les principales caractéristiques de cette révolution. Ces deux caractéristiques
ont pour conséquence directe la surchauffe du composant électronique. Ce dernier nécessite
une stratégie de refroidissement pour éviter tout type de défaillance. Il existe plusieurs
techniques pour refroidir les composants électroniques, mais elles sont insuffisantes ou
nécessitent un processus de ventilation parallele. D'ou la nécessité de disposer d'une stratégie de
refroidissement efficace. Il s'agit de I'intégration de matériaux a changement de phase pour la
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gestion thermique des dispositifs électroniques par convection naturelle. Des détails plus
importants dans ce domaine sont donnés par Bejan dans son fameux livre [1].

Dés leur apparition dans I'aéronautique dans le cadre d'une étude menée par la NASA, ces
matériaux ont fait I'objet de plusieurs recherches [2] et se sont étendus a d'autres applications
comme le batiment, le refroidissement de composants électroniques, ... [3-4]. Les matériaux a
changement de phase sont une meilleur solution pour le refroidissement des dispositifs
électroniques. Cette propriété de ces matériaux est liée a leur haute densité de stockage, et ils
garantissent un processus isotherme lors du changement de phase. Yusuke et al. [5] traitent, de
maniére expérimentale et numérique, de la gestion thermique des appareils mobiles en intégrant
les MCPs dans les téléphones intelligents. Cette stratégie a montré une meilleure capacité a
réduire le taux d'augmentation de la température, en particulier lors du collage des feuilles de
cuivre a ceux des MCPs. Pour révéler numeriquement I'effet de plusieurs parameétres sur le
processus de refroidissement, une étude paramétrique est introduite [6]. Différents facteurs
critiques qui affectent la performance thermique du dissipateur de chaleur. Par conséquent, une
sélection de MCP est essentielle pour la bonne conception des dissipateurs de chaleur. De plus,
Fok et al. [7] étudient expérimentalement le refroidissement d'un appareil mobile par un
dissipateur de chaleur & base de MCP. Il est montré que l'intéegration de MCP garantit un
comportement thermique performant. L'intégration d'ailettes dans le dissipateur et
I'augmentation de leur nombre permettent une meilleure dissipation de la chaleur. Cependant,
I'effet de I'orientation de I'appareil est non signifiant. Comme les MCPs souffrent de leur faible
conductivité thermique, de nombreux chercheurs introduisent différentes stratégies pour
surmonter ce probléme. Parmi ces stratégies, il y a l'insertion de nanoparticules ou d'ailettes
métalliques dans le dissipateur thermique a base de MCP. Dans ce sens, une étude
expérimentale a été présentée par Saad et al. [8]. Les effets du type de MCP, de la géométrie du
dissipateur et de la puissance sur la performance thermique d'un dissipateur ont été étudiés.
L'étude concerne six types de MCP, six géomeétries et trois niveaux de puissance thermique (3
W, 4 W et 5 W). Les résultats montrent clairement qu'une réduction de la température de
fonctionnement est possible par I'intégration de MCP dans le dissipateur.

Dans les applications impliquant le refroidissement de composants électroniques par
convection naturelle comme mécanisme d'évacuation de la chaleur, la production de chaleur a
souvent été ignorée et est considérée comme une source de chaleur isotherme, ce qui limite
I'intérét des études. De plus, une génération volumétrique de chaleur est présente et doit étre
considérée. La présente étude est réalisée en intégrant un substrat (carte mere), jouant le rdle
d'une ailette, sur lequel est montée une source de chaleur non isotherme générant une puissance
volumétrique. Les effets combinés de l'inclinaison de l'enceinte () et de la fraction de
nanoparticules de cuivre Cu (Xn) sur les caracteéristiques de transfert de chaleur sont illustrés en
termes d'isothermes.

2. Modele physique

Le modeéle physique traité dans cette étude, ainsi que le systeme de coordonnées, est
représenté dans la Figure 1. Il consiste en une enceinte rectangulaire inclinée de parois
adiabatiques contenant une source de chaleur saillante placée sur un substrat. Le reste de
I'enceinte est rempli de MCP. La hauteur et la largeur de I’enceinte sont respectivement W =
0,14 met L = 0,07 m. L'épaisseur du substrat est de xs. La hauteur et I'épaisseur de la source de
chaleur sont L = 0,015 m et X; = 0,003 m, respectivement. La source de chaleur génére de la
chaleur a un taux volumétrique constant et uniforme, Q= 165 W/m, et dissipe cette chaleur a
travers leurs faces exposées au substrat et au MCP.
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Heat source
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Figure 1 : Le modéle physique

3. Formulation mathématique

3.1. Equations gouvernantes

- L'équation de continuité :

ou ov

—+—=0
ox oy

- L’équation de conservation de la quantité de mouvement :

ot

OX oy OX a OX \ OX

ot

ox oy oy Moxlax

- L'équation de I'énergie :
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o 50
S, =6,|(5,-1)pAH_—+—2 7
=00, L0 22 (7

Les valeurs de o, et 6, sont 1 et 0 selon le domaine d’étude (MCP, source de chaleur ou
substrat).

3.2. Conditions aux limites et initiales et procédure de solution numérique

Toutes les parois de I’enceinte sont adiabatiques, c-a-d :

or

—| =0, nLmur (8)
on

mur

Pour I’interface entre deux matériaux différents (1 et 2) ; substrat, MCP et source de
chaleur :

_k1 % interface - % interface ’ Tl ) T2 (9)
L’hypothé¢se du non-glissement et pas de perméabilité sur les surfaces solides est adoptée :
u=v=_0 (10)
Initialement, les conditions suivantes sont satisfaites :
T=T , u=v=0 , f=0 (11)

Le traitement des équations gouvernantes est fait par discrétisation en volumes de contrdle
par la méthode des volumes finis [9]. Le systeme d'équations algébriques résultant est résolu
par la méthode TDMA.. L’algorithme SIMPLE est utilisé pour le couplage pression-vitesse

Les propriétés thermo-physiques du MCP sont approximées comme suit :
ay = X,a, +(1-X,) e, (12)

(pCy ), = Xa(pey ), +(1=X,)(pc, ), (13)

La conductivité thermique effective est calculée en se basant sur la combinaison entre la
théorie de Maxwell [10] (terme & gauche) et le mouvement brownien (terme a droite) :

Kk, +2k, —2X, (k, —k,) . BT
.= K, +510° BEX puCym |——F (T, X,)  (14)
K, +2k, + X, (k, —K,) ™ p,d,

avec le facteur g est donné par [11] :
[ =9.881(100X )*%*° (15)

La constante de Boltzmann B est égale a 1.38 10 J.K * et la fonction f (T ,X )est tirée a
partir de données expérimentales comme suit [11] :

f@T,X,)= [2.8217 TT——3.0669J10-2x ) +[3.917 :——3.91123]10-3 (16)

m m
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4. Validation du modele

Afin de valider le modéle de calcul proposé, des simulations, en langage FORTRAN, ont été
réalisées par rapport aux études expérimentales de Gau et Viskanta [12]. Cette étude concerne
le processus de fusion du Gallium métallique dans une enceinte rectangulaire. Les parois
horizontales de I'enceinte sont thermiquement isolées tandis que les parois verticales gauche et
droite sont maintenues a une température chaude Tn=38.5°C et une température froide
Tc=28.54°C, respectivement. L’évolution de l'interface solide-liquide est représentée sur la
Figure 2 en comparant les resultats de notre code de calcul et ceux obtenus par Gau et Viskanta
[12]. L'analyse de la Figure 2 montre une concordance suffisante entre les deux résultats et une
différence qui ne dépasse pas 4 %. La faible discordance rapportée peut étre liée a une difficulté
a maintenir les températures des deux parois verticales constantes et égales aux valeurs
mentionnées ci-dessus ou a un manque d'isolation parfaite des parois horizontales.
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| / i
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Figure 2 : Comparaison du résultat numérique en termes d'interface solide-liquide avec le résultat
expérimental [12]

5. Résultats et discussion

Dans le présent travail, une investigation numérique de la fusion d’'un MCP (n-eicosane)
dispersé avec différents apports en nanoparticules métalliques de Cuivre Cu dans une enceinte
rectangulaire de rapport de forme A=0.5. Les propriétés thermo-physiques du MCP
(n-eicosane), de la source de chaleur, du substrat et des nanoparticules métalliques de Cu,
utilisées dans ce travail, sont données dans le Tableau 2.

Les contours des isothermes développant I'effet de la fraction de nanoparticules Xn et I'angle
d'inclinaison de I'enceinte Q sont présentées dans la Figure 3. Il est clair que la forme des
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isothermes est plus sensible a l'inclinaison de I'enceinte qu'a l'effet de la fraction de
nanoparticules étant donné l'effet important de la gravité. En revanche, la valeur de la
température maximale est sensible a I'inclinaison de I'enceinte et a la fraction de nanoparticules.
Pour la configuration de référence Q = (°, le transfert de chaleur commence dés les premiers
instants, comme toujours, par un processus purement conductif. L'effet de la convection
naturelle est observé, en premier lieu, a coté du coin droit du composant électronique. Ce début,
dans cette zone, est justifie par la distorsion des isothermes dans cette zone de I’enceinte.
L'existence d'une force de flottabilité dans la partie liquide supérieure de I’enceinte intensifie
I'effet de la convection naturelle. Ainsi, le front de fusion progresse rapidement dans cette partie
supérieure par rapport a la partie inférieure. Sans insertion de nanoparticules, la température
maximale atteinte dans cette configuration de référence est Tmax=60,81°C.

Source de chaleur MCP (n-eicosane) Substrat Nanoparticules Cu
k. =170W /m.K k, =0.1505W /mK | k, =19.7W /m.K p, =8954kg/ m®
p. =3260kg / m’® P, =1769kg /m® o, =3900kg / m’ (Cp) =383J /kg
p
(ca),=74037kg | - 24003 /kg (¢5),=90037kg | 400w /mK
— 089 =4.1510"m"/s

Tcr 98°C H B dp =90nm

£ =8.0510"1/K

AH =2.4710°J / kg

T,=36C

Tableau 2 : Les propriétes thermo-physiques et les dimensions [13-15]

Une inclinaison de 1’enceinte de Q = 0° vers des valeurs positives de Q augmente la
température maximale atteinte. L'inclinaison de 1’enceinte & un angle Q = 45° augmente la
température maximale d'environ 5°C. L'inclinaison vers la direction des angles négatifs montre
une réponse différente du dissipateur thermique. L'inclinaison de la configuration de référence,
Q = 0° vers -45° diminue la température maximale atteinte. Cette diminution est de 0,3°C,
0,47°C et 0,59°C pour X,=0,00, X,=0,02 et Xn,=0,04, respectivement. Une deuxiéme
inclinaison de Q = -45° 4 Q = -90° augmente a nouveau la température maximale. Cette
augmentation est de 1,4°C, 1,37°C et 1,33°C pour X,=0,00, Xn=0,02 et X,=0,04,
respectivement. En effet, I'augmentation de la température maximale lors de I'inclinaison de
-45° 3 -90° est due au fait que la convection naturelle contribue fortement dans la configuration
de Q = -45° par rapport a celle de Q = -90°. Ceci est lié a I'existence d'une seule structure
panache dans cette derniére alors que la configuration Q = -45° présente deux structures
panache opposées. De ce qui précede, il est clair qu'une augmentation de la fraction de
nanoparticules contribue a une diminution de la température maximale atteinte dans I'enceinte.

6. Conclusion

Une étude numérique de I’effet combiné de 1’inclinaison et la fraction des nanoparticules
lors de la fusion d’un MCP dispersé par des nanoparticules de Cu dans une enceinte
rectangulaire contenant une source de chaleur protubérante a été réalisée. L’effet de
I’inclinaison et la fraction liquide sur la structure des isothermes et la température maximale de
la source de chaleur est analysé. Il est constaté que 1’insertion des nanoparticules augmente le
taux de fusion et contribue a un meilleur refroidissement de la source de chaleur.
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Figure 3 : Isothermes pour différentes inclinaisons et fractions de nanoparticules a t=3600s
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Intensification passive des transferts thermiques dans
les capteurs solaires plans par manipulation de
I’écoulement dans les tubes caloporteurs

Heat transfer enhancement in flat plate solar collectors by flow
manipulation
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Résume - Cette communication présente les résultats obtenus en termes de performances de transfert
dans une configuration géométrique de capteur plan dans laquelle une technique d’intensification des
¢changes thermiques est implémentée par manipulation passive de I’écoulement du fluide caloporteur
pour trois points de fonctionnement correspondant a une plage de nombre de Reynolds compris entre
500 et 1500. Les résultats sont obtenus par simulations numériques réalisées a 1’aide du code de calcul
Star CCM+ en mettant en ceuvre un couplage entre la conduction dans 1’absorbeur et le matériau
d’isolation, la convection forcée dans le fluide caloporteur et la convection naturelle entre I’absorbeur
et le vitrage. Une attention particuliére est portée aux modeles physiques employeés, en particulier la
prise en compte du couplage conducto-convectif naturel et forcé. Une analyse de I’influence du nombre
de Reynolds sur les échanges thermiques est présentée en termes de structuration de 1’écoulement et de
performances thermiques locales et globales. Cette étude met en évidence 1’existence d’un point de
fonctionnement optimal permettant de maximiser les performances thermo-hydrauliques en réduisant
les pertes latérales dans le capteur.

Mots clés : Intensification des echanges, Capteur solaire, Simulation numérique, Couplage conducto-
convectif

Abstract — The present study deals with the heat transfer enhancement of the heat transfer fluid flowing
in the tube of a flat plate solar collector in order to decrease its lateral losses by decreasing the average
working temperature of the absorber. Numerical simulations of conjugate heat transfer by conduction,
forced and natural convection were conducted with the CFD code Star CCM+. The results were
presented in term of flow dynamics, heat transfer as well as local and global performances.

Keywords: Flat plate solar collector; heat transfer enhancement; vortex generator, Computed Fluid

Dynamics, Conjugate heat transfer
I Largeur du capteur, m
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e Epaisseur, m hﬂ
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a Angle d’attaque de [ ailette, ° A Conductivité thermique, Wm 1K1
S Coefficient d’expansion isobare,K ~1 ) Viscosité cinématique, ms™
- =, -1 =
w Vorticite, T r*,  Hélicité normée,* = —2
Z Angle azimutal du perturbateur, ° _ [V
p Masse volumique, kgm Indices et exposants
ia inter-ailette

1. Introduction

Les capteurs solaires thermiques sont des composants thermodynamiques employés dans
les applications de conversion du rayonnement solaire en chaleur sensible basse température.
IIs trouvent leurs applications dans le secteur résidentiel, touristique et hospitalier des pays
nordiques mais particulierement des pays tropicaux a forte disponibilité énergétique solaire
pour la production de chaleur dans les process fonctionnant a des températures inférieures a
100°C [1]. Selon la technologie employée, on distingue les capteurs plans vitrés ou non et les
capteurs a tubes sous vide. Les capteurs plans vitrés sont classiquement constitués d’un réseau
de canalisations noyés dans un absorbeur isolé sur ses parois inférieure et latérales, et recouvert
d’un vitrage spécifique sur sa face supérieure exposee au rayonnement solaire. Les tubes
transportant le fluide caloporteur sont dans les applications courantes de géométrie simple
rendant ce composant thermique peu compact (absence d’intensification des échanges
thermiques), ce qui conduit a des fonctionnements a température moyenne élevée par rapport a
I’ambiance et par conséquent a des pertes thermiques élevées [1]. L’intensification des
transferts thermiques dans les tubes caloporteur par 1’emploi de techniques passives [2]
représente un moyen intéressant de réduction de la température de fonctionnement de
1I’absorbeur et par conséquent des pertes convecto-radiatives. Dans ces géométries, il existe un
couplage fort entre les transferts thermiques conductifs, convectifs (naturels et forcés) et
radiatifs. Les performances de ces composants thermiques dépendent de la dynamique de
I’écoulement dans les canaux transportant le fluide caloporteur, des propriétés thermo-
physiques des matériaux d’isolation ainsi que des caractéristiques géométriques du capteur.
Plusieurs études numériques se sont intéressées a I’intensification des transferts thermiques
dans les tubes caloporteurs des capteurs plans [3-5] mais, trés peu d’études prennent en compte
le couplage entre les transferts thermiques convectifs forcés intérieur tubes et les transferts
thermiques convectifs naturels entre le vitrage et 1’absorbeur. Dans cette étude, nous nous
intéressons a I’intensification des transferts thermiques dans les tubes caloporteurs de capteurs
solaires plans vitrés dans 1’objectif d’une réduction de la température de fonctionnement de
I’absorbeur. Les phénomenes de convection naturelle et forcée qui se développent dans ces
capteurs sont étudiés numériquement et les résultats sont présentés en termes de structuration
de I’écoulement et de performances locales et globales pour trois valeurs du nombre de
Reynolds.

2. Formulation mathématique, domaine de calcul et procédure numérique

2.1. Formulation mathematique

L’écoulement dans le capteur est modélisé par les equations de conservation (masse,
quantité de mouvement) en régime laminaire. Le fluide est supposé incompressible et visqueux.
Le transfert de chaleur est modélisé par I’équation d’énergie dans le fluide caloporteur et dans
la lame d’air séparant le vitrage et I’absorbeur, couplée a la diffusion thermique dans la masse
du tube, de I’absorbeur et de 1’isolant. Les phénomenes de convection naturelle sont pris en
compte dans la lame d’air séparant le vitrage et 1’absorbeur et, les phénomeénes de convection
forcée sont considérés dans le tube véhiculant le fluide caloporteur. Pour un écoulement de
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fluide incompressible en régime laminaire, les équations de conservation s’écrivent, en
négligeant 1’échauffement visqueux, comme suit :

V.V =0 1)

V.7V = —p—1a_|7p + va§27+§ﬁ(Tref—T) (2)
V.7V = —ijp + v, AV (3)

V2T (4)

PeCp V. VT = A, V2T (5)

Le fluide caloporteur considéré dans cette étude est de I'eau, 1’absorbeur et le tube est
constitué d’aluminium et 1’isolant est un panneau de polyuréthane. Pour des raisons de
simplification, la conduction dans le vitrage n’est pas prise en compte. De méme, la lame d’air
¢change par convection naturelle avec I’extérieur a travers la paroi supérieure du capteur
considerée transparente et infiniment mince. En raison du faible gradient thermique maximal
dans le capteur, les propriétés thermo-physiques de 1’aluminium, de 1’eau ainsi que de 1’air sont
évaluée a une température moyenne T=305 K. Par ailleurs, les effets gravitationnels ne sont
considérés que dans la lame d’air en raison du caractere forcé des échanges convectif dans le
fluide caloporteur circulant dans le tube.

Figurel : Domaine d’étude et conditions aux limites

2.2. Domaine de calcul et conditions aux limites

Des conditions de périodicité sont utilisées pour réduire le capteur entier a un motif
élémentaire utilisé dans cette étude comme domaine de calcul et représenté sur la figure 1. I
est constitué d'un absorbeur de longueur L=150cm, de largeur 1=10cm et d’épaisseur e=1mm,
isolé sur sa paroi inférieure par un panneau de polyuréthane de longueur et largeur identiques
et d’épaisseur ei=1,5 cm et sur sa partie supérieure par une lame d’air de méme longueurs et
largeur et d’épaisseur e,=1,5 cm. L’absorbeur est traversé en son centre par un tube de diametre
d=2 cm et de méme longueur L=150 cm. L’ensemble absorbeur et tube central constitue un
bloc unique peint en noir sur sa face supérieure. Le tube caloporteur a une épaisseur e=1mm et
permet de véhiculer le fluide caloporteur transportant la chaleur absorbée. Le but de I’étude
¢tant d’intensifier les échanges thermiques dans le fluide caloporteur, 6 paires d’ailettes Delta
(longueur a=10mm, hauteur b=5mm, épaisseur e=1mm et angle d’attaque a = 30°) sont
régulierement disposées a I’intérieur du tube avec un espacement inter-ailette ej,=25cm. Un
angle azimutal B=90° (rotation) est appliqué successivement entre deux rangees de
perturbateurs du premier au sixieme afin d’augmenter 1’intensification résultante. L'étude est
réalisée en régime stationnaire dans la plage de nombre de Reynolds 500 < Re; < 1500
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correspondant & une plage de vitesse débitante du fluide caloporteur 0,0241 ms™! < U, <
0,614 ms~1. Dans toute I’étude, la géométrie analogue dans laquelle aucune intensification
n’est effectuée est désignée par « géométrie lisse » alors que la géométrique intensifiée (munie
de perturbateurs) est dénommée « geométrie avec VG ». L’étude est effectuée a iso-compacité
et a iso surface d’échange. Les conditions aux limites appliquées aux frontiéres du domaine de
calcul sont les suivantes:

e Entrée du tube caloporteur: profil de vitesse parabolique de Poiseuille V,(r) =
2
2U, [1 —4 (2) ] température constante To= 300 K

e Sortie du tube caloporteur : Pression atmosphérique uniforme p=0 Pa

e Parois inférieure de I’isolant et paroi supérieure de la lame d’air (vitrage) : Convection
avec I’ambiance a vitesse de vent nulle h,,y = 5,7 Wm™2K™1; T, = 298 K

e Parois latérales gauche et droite : Condition de périodicité

¢ Interface absorbeur-isolant : Couplage conducto-conductif

e Interface absorbeur-lame d’air : Terme source de flux g, = 560Wm™2 et couplage
conducto-convectif

¢ Interface tube-fluide caloporteur : Couplage conducto-convectif

2.3. Procédure numérique

Les équations de Navier Stokes et d’énergie sont résolues séquentiellement par le solveur
algébrique linéaire multigrille AMG du code commercial Star CCM + [6] a travers I’utilisation
de l'algorithme SIMPLE et de la méthode itérative de Gauss-Seidel. Pour une résolution
correcte des termes convectifs, une discrétisation spatiale du second ordre est choisie. Afin de
décrire les champs thermiques et dynamiques, un maillage structuré constitué de cellules
hexaédriques est généré dans le domaine de calcul. Un raffinement approprié conduisant a une
distance pariétale adimensionnelle y+ proche de 1 est employée a proximité des parois du tube
caloporteur et de la lame d’air afin de capter correctement le frottement pariétal et le gradient
de température dans la premiére cellule pariétale. Afin de garantir I'indépendance de la solution
vis-a-vis du maillage, un systéme de quatre maillages ayant respectivement 1,2; 2,5 ; 3,6 et 4,8
millions de cellules est généré dans le domaine de calcul. Une différence globale en termes de
puissance thermique et de pertes de charge entre les deux derniers maillages inférieure a 1% est
obtenue. En raison de la complexité des phénomeénes physiques ayant lieu dans 1’échangeur
(couplage convection forcée-convection naturelle-conduction), il a été décidé d'adopter pour
toutes les simulations le maillage ayant 4,8 Million de cellules.

Afin de valider la procédure numérique employée dans cette étude, des simulations
numériques préliminaires ont été réalisées en convection naturelle, en regime stationnaire dans
une cavité carrée différentiellement chauffée ainsi que dans un tube cylindrique ayant le méme
diametre que le tube caloporteur du capteur étudié avec une condition de flux imposé a la paroi,
en convection forcée et en écoulement développé. La comparaison des profils de vitesse en
convection naturelle avec le benchmark de De Vahl Devis [7] a montré une différence maximale
de 0,8%. De méme, la comparaison du nombre de Nusselt et du coefficient de frottement en
convection forcée dans un tube avec les resultats analytiques a montré respectivement des
différences relatives de 0,5% et 0,3% validant de ce fait la procédure numérique.

3. Résultats

Dans cette partie, la structuration de I’écoulement et la dynamique tourbillonnaire, les
transferts thermiques locaux et enfin les performances thermo-hydrauliques globales sont
respectivement présentées et discutées.
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3.1. Structuration locale de I’écoulement

Afin d’étudier la formation, le développement et la dissipation des tourbillons générés
dans le tube caloporteur, la structuration de I’écoulement est présentée dans des plans
transversaux a 1’aval de la premiere paire d’ailette Delta. Cette paire d’ailette est localisée dans
le plan x=3cm, un profil de vitesse de Poiseuille étant imposé a I’entrée du tube caloporteur
(plan x=0cm). Par ailleurs, la quantification de la dissipation de ces tourbillons est effectuée en
définissant une hélicité I'* = —<_ et un module de vitesse normées V* = !L”

I7lwll 0

Fig 2: Structure de I’écoulement et contours d’hélicité normée dans les plans x=8cm (a, €), x=13cm
(b, f) x=18cm (c, g) et module de vitesse normee dans le plan x=23cm (d, h) pour Re4=500 (a, b, c,
d) et Req=1500 (e, f, g, h)

La figure 2 présente les lignes de courant superposées aux cartographies d’hélicité normée
dans les plans x=8 ; 13 et 18cm ainsi qu’aux cartographies de module de vitesse normée dans
le plan x=23 cm a I’aval du perturbateur pour les nombres de Reynolds Req=500 et 1500. La
structuration de 1’écoulement juste a 1’aval du perturbateur met en évidence la formation de
deux paires de tourbillons longitudinaux contrarotatifs qui contribuent au mélange entre
I’écoulement proche paroi et 1’écoulement central. La dynamique tourbillonnaire est
particulierement intense pour les deux valeurs de nombre de Reynolds dans le plan x= 8cm du
fait des valeurs élevées d’hélicité. L’évolution de ces tourbillons dans les plans suivants met en
évidence une complexification de 1’écoulement pour Req=1500 par la naissance de tourbillons
induits dans le plan x=13cm (fig.2f). On note particuliérement une forte diminution de 1’hélicité
pour Reqg=500 contrairement au nombre de Reynolds Req=1500 (fig.2 b, f et ¢, g). A faible
nombre de Reynolds, le profil de vitesse tend a se redévelopper rapidement a 1’aval des
perturbateurs contrairement au grand nombre de Reynolds ou on note une persistance spatiale
des tourbillons longitudinaux crées (fig.2 d, h). L’influence de ces tourbillons sur 1’écoulement
proche paroi est caractérisée par un écrasement de la couche limite dynamique, plus marqué
aux grandes valeurs de nombres de Reynolds (fig.2 d, h).
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Fig 3 : Structure de I’écoulement dans la lame d’air et contours du module de vitesse dans le plan
x=78cm pour les configurations lisse (a) et munies de perturbateur (b) pour Re;=1000

Afin de caractériser les mouvements convectifs naturels dans la lame d’air au-dessus de
I’absorbeur, la figure 3 présente les lignes de courant superposées aux contours du module de
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vitesse dans le plan x=78 cm pour les configurations lisse et munie de perturbateur pour un
nombre de Reynolds Req=1000. La différence de température entre I’absorbeur et le vitrage
crée des rouleaux tourbillonnaires longitudinaux du type Rayleigh-Bénard marqué par des
zones d’accélération du fluide a proximité du vitrage et de 1’absorbeur. Les valeurs maximales
de vitesse sont particulicrement ¢levées dans la configuration de capteur a tube lisse
contrairement a la configuration intensifiée ce qui indique une diminution des pertes
convectives et met en évidence I’effet positif de la manipulation de I’écoulement.

3.2. Transferts thermiques locaux

La figure 4 présente la distribution locale du coefficient d’échange convectif sur la surface du

tube, pour deux valeurs du nombre de Reynolds respectivement dans les configurations a tubes
lisses et a tubes munies de perturbateurs.

Rey=500

Req=1500

Fig 4: Cartographie du coefficient d’échange convectif sur la paroi du tube lisse et munies de
perturbateur pour Req=500 (a) et pour Req=1500 (b)

Par rapport au tube lisse, le coefficient d’échange présente des zones de fort transfert thermiques
autour de chaque rang de perturbateur. Ceci traduit [’action favorable des tourbillons
longitudinaux qui, en écrasant la couche limite dynamique amincissement la couche limite
thermique, contribuant ainsi a I’accroissement du coefficient d’échange local. L’intensification
des échanges est plus marquée aux grandes valeurs de nombre de Reynolds en raison de la
vigueur et de la persistance spatiale des tourbillons générés comme présenté plus haut (fig. 2).
Plus quantitativement, on observe sur la figure 5 que la température de 1’absorbeur croit tout au
long du capteur de fagon trés marquée pour les configurations lisses. L’influence des
perturbateurs est caractérisée par une diminution de la température de 1’absorbeur tout au long

du capteur.
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Fig 5 : Evolution de la température moyenne transversale de I’absorbeur le long du capteur pour
la configuration lisse et la configuration intensifié pour Re;=500 (a) et pour Re4=1500 (b)

Ceci conduit a la diminution du gradient thermique moyen entre 1’absorbeur et I’environnement
de 18% a 28% (par rapport a la configuration lisse) pour des valeurs du nombre de Reynolds
allant de 500 a 1500 et par conséquent a la réduction des pertes thermiques latérales. Par contre,

ceci est accompagnée d’un accroissement des pertes de charges de charge et donc de la
puissance de pompage du fluide.
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3.3. Performances globales

Dans cette partie les performances globales du capteur sont étudiées. Dans un premier
temps, une étude de la performance thermo-hydraulique globale du tube caloporteur intensifié
est effectuée. L’intensification passive a pour effet d’augmenter la chaleur récupérée par le
fluide caloporteur augmentant ainsi la performance de 1’absorbeur mais a également un effet
d’augmentation de la puissance de pompage due a I’augmentation des pertes de charge.
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Fig 6 : Variation du facteur de friction (a) et de Colburn (b) du tube caloporteur en fonction du
nombre de Reynolds pour la configuration lisse et la configuration intensifié

La figure 6 présente les facteurs de friction et de Colburn pour les deux configurations en
fonction du nombre de Reynolds. Le facteur de friction de la configuration lisse est totalement
confondue avec 1’évolution analytique prédite par la loi de Poiseuille ce qui souligne une fois
de plus la qualité de la simulation numérique. Le facteur de friction dans la configuration
intensifiée augmente d’une maniére pratiquement constante en fonction du nombre de
Reynolds. L’augmentation des échanges thermiques est présentée sous la forme de variation du
facteur de Colburn en fonction du Reynolds. L’augmentation des échanges est significative et
varie en fonction du nombre de Reynolds. La figure 7a présente la variation du facteur de
Colburn et du facteur de friction de la configuration intensifiée normée par ceux de la
configuration lisse. Cette figure montre clairement que les variations ne sont pas lineaires et ne
possedent pas les mémes valeurs d’accroissement pour les pertes de charge et le transfert
thermiques. Afin d’affiner cette analyse, la performance thermo-hydraulique & iso-puissance

_ Jveliiisse _  Jlo
de pompage PEC = (Fve/fusse)®  (F/f)/3

transferts thermiques corrélativement a 1’accroissement de la puissance de pompage.

15 '///_./_/o 3 1,2
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Fig 7 : (a) Variation du facteur de Colburn et de friction normés par les valeurs de la
configuration lisse et (b) variation du facteur de performance PEC en fonction du nombre de Reynolds

La figure 7b montre que ce facteur de performance PEC varie d’une maniére non monotone
avec un optimum autour d’'un nombre de Reynolds de 1000. L’effet de I’intensification des
échanges dans le fluide caloporteur sur les pertes latérales est caractérisée par une diminution
de ces pertes de 20 % pour un Reynolds de 500 a 30 % pour Req=1500 ce qui conduit a un
accroissement des performances globales du capteur solaire. Pour le Reynolds de 1000
correspondant a I’optimum thermo-hydraulique précédent, la réduction des pertes est de 28%.
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4. Conclusions

Dans cette étude, nous avons analysé I’intensification des transferts thermiques dans les tubes
caloporteurs de capteurs solaires plans vitrés dans 1’objectif d’une amélioration des
performances du capteur. Les phénomenes de convection naturelle et forcée qui se développent
dans ces capteurs ont été étudiés et les résultats ont été présentés en termes de structuration de
I’écoulement et de performances locales et globales pour trois valeurs du nombre de Reynolds.
Les principales conclusions de cette étude sont les suivantes :

e A faible nombre de Reynolds, les tourbillons longitudinaux se dissipent rapidement a
I’aval des perturbateurs contrairement aux nombre de Reynolds élevés ou on note une
persistance spatiale

e Lamanipulation de I’écoulement du fluide caloporteur induit un accroissement local du
coefficient d’échange, plus important aux grandes valeurs de nombre de Reynolds

e Les mouvements convectifs naturels sont plus intenses dans la configuration lisse par
rapport a la configuration avec perturbateur

e Une réduction des pertes thermiques atteignant 30% a Req=1500 est observée dans la
configuration intensifié par rapport a la configuration lisse

e L’intensification des échanges thermiques induit une diminution de la température
moyenne de I’absorbeur et donc, du gradient thermique moyen entre 1’absorbeur et
I’environnement atteignant 28% a Req=1500 par rapport a la configuration lisse

e La performance thermo-hydraulique du tube caloporteur met en évidence un point de
fonctionnement optimal pour Req = 1000 ou I’augmentation du facteur de performance
thermo-hydraulique atteint 15%

Cette étude sera poursuivie avec une double approche numérique et expérimentale en effectuant
une optimisation paramétrique du capteur et en prenant en considération son angle d’incidence
afin de réaliser un couplage avec un capteur photovoltaique hybride dans 1’objectif d’une
diminution de sa temperature de fonctionnement, conduisant par conséquent a une
augmentation de sa production électrique.
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Résumé — Nous presentons des résultats obtenus dans THETACO, une nouvelle plateforme
expérimentale de Taylor-Couette de grande dimension dédiee a 1’étude de la turbulence développée
générée par I’action simultanée de I’instabilité centrifuge et de la convection induite par un gradient
radial de tempeérature. L’espace annulaire a un entrefer de 20 mm et une hauteur de prés d’un métre. Le
cylindre extérieur est fixe et la vitesse de rotation maximale du cylindre intérieur permet d’atteindre un
nombre de Reynolds de 0,5 - 10°. Le cylindre intérieur peut étre chauffé a 40°C et le cylindre extérieur
peut étre refroidi a 10°C. Nous pouvons ainsi obtenir un nombre de Grashof de 10°. Ainsi, des mesures
de température et de vitesse obtenues dans le plan (r — z) sont présentées avec des mesures de couple.

Mots-clés : Turbulence, Taylor-Couette, Convection, Couple, CLT.

Abstract — We present results obtained in THETACO, a new Taylor-Couette facility that has been
designed to study the turbulence at high Reynolds and Grashof numbers generated by simultaneous
action of differential rotation and radial temperature gradient. The gap width of the system is 20 mm
over a height of approximately 1 m. The outer cylinder is stationary and the maximum rotation speed of
the inner cylinder leads to a maximum Reynolds number of 0.5-10°. The temperatures of both
cylinders are controlled independently with heating provided at the inner cylinder to a maximum value
of 40°C and cooling of the outer cylinder to a minimum value of 10°C. This allows to reach a Grashof
number of ~10°. As such, temperature and velocity measurements obtained in the (r — z) plane are
presented along with torque measurements.

Keywords: Turbulence, Taylor-Couette, Convection, Torque, TLC.

Nomenclature

Fr  nombre de Froude ? hauteur effective de I’expérience, m
G couple adimensionné T rayon du cylindre intérieur, m

Gr  nombre de Grashof T rayon du cylindre extérieur, m

h hauteur de I’expérience, m AT  gradient de température, K

Nu, nombre de Nusselt Symboles grecs

Pr  nombre de Prandtl r rapport d’aspect

Ra nombre de Rayleigh Q vitesse de rotation du cylindre intérieur
Re  nombre de Reynolds a coefficient de dilation, m2.s?

T  temperature, °C K diffusivité thermique, m?.s!

T couple, N.m n rapport des rayons

Ta nombre de Taylor v viscosité cinématique, m2.s!

d largeur de I’entrefer, mm p masse volumique, kg.m*

g accélération de la pesanteur, m.s? Indices et exposants

lam laminaire

https://doi.org/10.25855/SFT2020-174 103
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1. Introduction

Inventé il y a plus d’un si¢cle pour étudier la viscosité des fluides, le systéme de Taylor-
Couette, dans lequel un fluide se trouve entre deux cylindres concentriques, est devenu, avec
son jumeau hydrodynamique [1], la convection de Rayleigh-Bénard, 1I’un des écoulements
paradigmatiques de la mécanique des fluides. Le systeme de Taylor-Couette est un systeme
fermé avec une géométrie simple et de nombreuses symétries. Il est accessible analytiquement,
numériquement et expérimentalement, avec une grande précision. Il présente aussi une vaste
gamme d’applications dans diverses disciplines : chimie, électro-hydrodynamique [2],
biotechnologie [3], astrophysique [4-6].

Dans la derniére décennie, le régime de turbulence ultime, quand méme la couche limite
devient turbulente, a été le sujet de plusieurs études dans le systéeme de Taylor-Couette [7-11].
Ce régime de turbulence a également été étudié significativement durant cette méme période
dans le cas de la convection de Rayleigh-Bénard, ou le mouvement du fluide et, donc, la
turbulence sont induits par un gradient de température vertical [12-17]. La convection
thermique turbulente est un €lément essentiel de nombreux processus importants que 1’on
retrouve dans I’industrie, en climatologie, océanographie, géophysique, astrophysique et dans
I’aéronautique. En outre, dans plusieurs de ces processus, la convection est combinée a une
rotation différentielle menant a des configurations similaires a un systeme de Taylor-Couette
avec convection. En effet, la convection peut étre étudiée dans le systeme de Taylor-Couette en
ajoutant un gradient radial de température, par exemple. Dés qu’un gradient de température
radial est impose dans le systeme, il induit un écoulement barocline consistant en une cellule
de convection unique. Dans le systtme de Taylor-Couette, 1’écoulement barocline en
combinaison avec I’écoulement azimutal créé par la rotation du cylindre génére un écoulement
complexe avec une riche variété de régimes d’écoulements gouvernés par les paramétres de
controle [18], c’est-a-dire principalement le gradient de température et le taux de rotation.
Etudier un tel systéme d’écoulement complexe a des applications directes dans I’industrie avec
les machines tournantes les pompes a grande vitesse et la solidification du métal pur [19].

Dans le systeme de Taylor-Couette soumis a un gradient radial de température AT, une fois
les propriétés du fluide et donc le nombre de Prandtl Pr = v/k, fixés, I’écoulement est
gouverné par le nombre de Grashof Gr = agATd3/v? pour les effets du gradient de
température et le par le nombre de Reynolds Re = r;Qd /v pour les effets de la force centrifuge.

En dehors de celui présenté ici, il n’existe pas d’autre grand systeme de Taylor-Couette avec
gradient radial de température dédié a I’étude de la turbulence ultime. Les études qui ont été
menées jusqu'a maintenant I’ont été dans des équipements d’échelle plus réduite autorisant
d’accéder a des nombres de Grashof et de Reynolds plus petits. Ainsi les travaux antérieurs
réalisés au laboratoire [18] couvrent une gamme de gradients de température conduisant a Gr €
[0; 10*]. La nouvelle plateforme que nous présentons ici permet d’étudier I’écoulement de
Taylor-Couette pour une gamme de nombres de Grashof s’étendant jusqu’a 10° et des nombres
de Reynolds pouvant aller jusqu’a 0,5.10°. Les résultats que nous présentons ici considérent la
gamme compléte du nombre de Grashof pour des nombres de Reynolds nuls ou faibles ou la
gamme compléte du nombre de Reynolds pour un nombre de Grashof nul. Les sections
suivantes décrivent le systeme de Taylor-Couette puis fournissent les résultats et la conclusion
de cet article.
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2. Le systéeme de Taylor-Couette thermique (THETACO)

2.1. Description du dispositif expérimental

Le systeme de Taylor-Couette que nous avons construit [20] est représenté sur les figures 1.
La figure 1 donne la géométrie des cylindres intérieur et extérieur. Leur rayon mesure r; =
0,1325 m et r, = 0,1525 m, respectivement, formant un entrefer de largeur d =1, —r; =
0,02 m et donnant le rapport des rayonsn =1r; /r, = 0.869 et un nombre de Froude Fr =

v/+/gd3. La hauteur de la zone utile h = 1 m, donne un rapport d’aspect I' = h/d = 50.

1000

2747

994

&

1a61 _ = Figure 2: Systém de Taylor-Couette
Figure 1 : Schémas du systéme de Taylor-Couette avec visualisation de I'écoulement
avec les Cy|indre5 turbulent pour Re =2,5" 104, Gr=0

Le cylindre intérieur est en aluminium trempeé et anodisé en noir pour eviter les réflexions
lors de I’utilisation de laser. Ce matériau a été choisi en raison de son usinabilité, de sa résistance
a la corrosion tout en gardant une bonne conductivité thermique de 172 Wm™K™, Le cylindre
extérieur et le fond sont faits de verre afin de permettre un acces optique complet sur toute la
zone de travail (axialement et horizontalement a partir du fond). Dans cette configuration, le
cylindre intérieur peut étre mis en rotation a une fréquence maximale de 30 tr/s, tandis que le
cylindre extérieur reste stationnaire. Le gradient radial de température est obtenu par le
chauffage du cylindre intérieur et le refroidissement de 1’extérieur. La température la plus basse
a laquelle le cylindre extérieur peut étre maintenu est de 10°C et la température maximale
atteignable sur le cylindre intérieur est de 40°C. Par conséquent, cette configuration offre la
possibilité d’étudier en méme temps une gamme de nombres de Reynolds de 10 4 0,5 - 10° et
une plage de nombres de Grashof de 10 a 10° avec de I’eau comme fluide de travail.

Afin de mesurer précisément sa vitesse et le couple, un couplemetre Kistler est placé entre
le moteur et I’arbre d’entrainement du cylindre intérieur. Il offre une plage de mesure du couple
allant de 0 a +/-50 Nm avec une précision de +0,2% et est équipé d’un encodeur optique
deélivrant 2 fois 360 impulsions par révolution pour mesurer la vitesse de rotation.

Ce systeme est accompagné de tous les équipements nécessaires pour réaliser des mesures
de vitesses par vélocimétrie laser Doppler, vélocimétrie par images de particules (P1V), PIV
stéréoscopique ainsi que des mesures de température par fluorescence induite par laser ou
I’utilisation de cristaux liquides thermochromiques (CLT).
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2.2. Création et contrdle du gradient de température

Afin d’établir le gradient radial de température a la valeur désirée, le cylindre intérieur est
chauffe et le cylindre extérieur est refroidi. Le chauffage est réalisé a ’aide d’un élément
chauffant introduit sans contact dans le cylindre intérieur. Il est constitué de six lampes a infra-
rouge toroidales controlées par autant de pyrometres a infrarouges. Ces pyromeétres peuvent
fonctionner dans une plage de température de - 40°C a 1030°C tout en offrant une précision
de +1 % ou +1,0°C. Afin de vérifier la précision de ces pyrometres, un essai préliminaire a été
réalisé dans lequel la température a été fixée a 21°C, et nous avons obtenu des fluctuations de
+0,4°C sur une période de 600 secondes. Afin de maintenir I’homogénéité axiale de la
température, les six lampes sont contrdlées de fagon indépendante et un ventilateur est situé en
haut de 1’élément. Le cylindre extérieur est refroidi a une température constante homogéne
axialement a I’aide d’une circulation d’eau issue d’une unité frigorifique munie d’une pompe
variable et garantissant une constance de température de £ 0,2°C pour une température variant
entre —20 et 100°C. Il est a noter qu’une fluctuation de +0,2°C affecterait la viscosité de 1’eau
par ~0,8% a environ 5°C et par ~0,4% environ a 39°C et une incertitude de 450 sur le nombre
de Grashof a comparer a la valeur maximale de ~10°. Les tests préliminaires ont montré que les
fluctuations réelles du systeme de refroidissement restent dans la plage indiquée de +0,2°C.

3. Résultats

Dans cette section, nous présentons un ensemble de résultats obtenus a ’aide du couplemetre,
des mesures de vitesse par PIV et des mesures de température par CLT. Excepté pour des
visualisations non présentées ici, tous les résultats de cet article ont été obtenus avec de I’eau.

3.1. Visualisations

Pour commencer, une image de visualisation de 1’écoulement turbulent est présentée sur la
figure 2. Elle correspond a I’écoulement des rouleaux turbulents et a été obtenue avec de 1’eau
et 1% de Kalliroscope ST-1000. Les visualisations permettent d’observer et identifier les motifs
correspondant a différents régimes d’écoulement. Elles permettent aussi d’obtenir les propriétés
spatio-temporelles de ces régimes. D’autres visualisations ont été effectuées pour confirmer
I’¢tat laminaire a faibles nombres de Reynolds. Pour cela, 1 % de Kalliroscope a été mélangé
avec une solution contenant 45% de glycérol.

3.2. Mesures de couple

Les mesures de couple sont présentées en utilisant le nombre de Nusselt Nu,, dans le cadre
d’une analogie entre le transport de chaleur et le transport de moment cinétique proposée par
Dubrulle et hersant [7] puis par Eckhardt et al [8]. Nu,, est présenté sur la figure 3 en fonction
(1-|-_77)4 d?(ri+70)? (Wi—we)?
2\n v2
Le nombre de Nusselt est défini par Nu,, = G/G,4y,, OU G = T /2mpv?£ est le couple global

2nRe
T2 est le couple

laminaire calculé pour 1’écoulement de Couette, purement azimutal. Les résultats
expérimentaux sont comparés avec les courbes analytiques de Wendt [23] pour Re > 104, G =

du nombre Taylor défini par Ta = = [8] et compris entre 108 & 102,

4

[7,8,22] avec la hauteur effective du systeme £ = 0,78 m et G4, =

3/2
0,041 (117)7/4 Rel7 dans ce cas, de Van Gils [22], Nu,, « Ta%3® avec un facteur choisi a 0,01
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_ n? 1
et de Dubrulle et Hersant [14], G = 0,1(1_77)3/2 T (LomReZ /107 )72

expérimentales sont trés similaires aux données analytiques dans la plage des nombres de
Taylor les plus éleveés avec ces constantes modifiées, ce qui confirme la validité des mesures de
couple présentées ici. Cependant, van Gils et al. [22] et Lathrop et al. [24] ont montré que les
mesures de couple ne suivent pas une loi de puissance unique dans le systéme de Taylor-Couette.

Re? . Les données

3

1o ’\: Exburil‘nunml data 0.05 0 Fixperimental
—— Analytic-Dubrulle ) .
Analytic-Van Gils 0.045 A"“'W!C’DUb“!]_le
——-Analytic-Wendt Analytic-Van Gils
0.04 ~~-Analytic-Wendt
, 9 0.035
10° - @_Jf)‘{’j S
? T Z 003
s S
z Y /_,/'4\_3/%’ ‘= ~
z - 070 = 0025
- - -
T Zz 0.2 :
10! = " U g
[ 0.015
0.0] [ = o DRSO ot o iiimifﬁﬂlﬂ;yﬂ—ﬁi)m J
0.005———
I0() L 0 il il e -
10° 1010 10" I()H I()‘) l()m IOH
Ta Ta

Figure 4 : Nu,Ta~%38 en fonction de Ta Figure 3 : Nu,, en fonction de Ta

Afin de mieux comprendre les déviations par rapport aux courbes analytiques, une courbe
présentant un nombre de Nusselt compensé Nu,Ta~%38 en fonction du nombre de Taylor est
tracée sur la figure 4. On peut clairement voir qu’il y a des deéviations significatives par rapport
a une loi de puissance unique, comme dans le cas des résultats expérimentaux de van Gils et al.
[22] et Lathrop et al. [24], mais pour une gamme beaucoup plus élevée de nombres de Taylor :
10 a10%3. On peut également remarquer que Dubrulle et Hersant [7] et Wendt [23] ont
présenté deux formules analytiques correspondant a deux régimes différents de nombre de
Reynolds, a savoir pour Re < 10* et Re > 10* respectivement, soulignant encore I’absence
d’une puissance unique.

3.3. Caractérisation de I’écoulement de convection naturelle

3.3.1. Latempérature

Les régimes d'écoulement dans un anneau cylindrique soumis & un gradient radial de
température dépendent du rapport d'aspect et du rapport des rayons. Une etude numérique
récente de Lopez et al.[25] a fourni une meilleure compréhension des régimes de température
pour une grande gamme de n € [0,1;0,99] et " € [5; 80]. lls ont établi une relation linéaire
entre le nombre de Rayleigh Ra*, qui sépare les régimes de conduction et de convection, et n
et I'. En utilisant leur relation pour notre configuration d’écoulement (n = 0,869; ' = 48,75),
on obtient Ra* = 2,08 - 10* ce qui correspond a une différence de température AT* = 0,17°C
en utilisant I'eau comme fluide de travail. Ce gradient est plus petit que le plus petit gradient
réalisable. L’écoulement de base dans notre configuration avec de I'eau correspond donc a un
régime convectif. Nous avons réalisé des mesures de température a 1’aide de CLT. La figure 5
présente le profil radial de température moyen pour une différence de température de 6,6°C
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(avec le cylindre intérieur & 29°C et I’extérieur a 20°C), c'est-a-dire un nombre de Rayleigh
Ra = 9,86 - 10°. Il est similaire a celui obtenu par Elder [26] dans une fente rectangulaire pour
Ra = 4,0 -10°. Le profil de température montre une forte diminution prés du cylindre murs
(0 <x <0,2et0,8 < x < 1)oul'échange de chaleur se produit principalement par conduction.
Alors que dans la zone centrale pour 0,2 < x < 0,8, I'échange de chaleur se fait par convection.

29

x <T> - —
Lz e '-‘u/._.a]
1.5F 4 . == Analytical profile -
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= (r—r;)/d x=(r—mr)/d
Figure 5: T en fonctionde x = (r — ;) /d Figure 6 : u, en fonction de x = (r —r;)/d pour
pour Re = 0 et Ra = 4 - 10° Re=0¢etRa =1,13-10°

3.3.2. Lavitesse

Nous présentons maintenant, un résultat de mesure de vitesse obtenu pour un gradient de température
AT = 7,3°C avec le cylindre extérieur a 20°C a et I’intérieur a 30°C. Avec de I’eau, cela correspond a

un nombre de Prandtl Pr = 6,21 et un nombre de Rayleigh Ra = 1,13 - 10°. Les mesures ont été
réalisées par PIV dans le plan (r - z). La figure 7 montre un champ de vitesse instantané de la vitesse
axiale. L’écoulement est orienté vers le haut pres du cylindre intérieur chaud et vers le bas pres du
cylindre extérieur plus froid. Le champ instantané de la vitesse axiale montre la présence d’ondes prés
des parois. La figure 8 présente un diagramme spatio-temporel obtenu en prenant u, pres du cylindre
intérieur sur chaque champ instantané de 1’acquisition. La propagation des ondes dans la direction
verticale apparait clairement sur ce diagramme. Si le diagramme avait €té réalise pres du cylindre
extérieur, les ondes se propageraient vers le bas. La figure 6 présente le profil moyen de la vitesse axiale
et fait apparaitre clairement la différence entre la vitesse axiale mesuree et le profil analytique de la
conduction [Egs. (1) et (2)]. C’est la signature de la présence du régime convectif avec des ondes
propagatives similaires a celles observées par Elder [26] dans une fente rectangulaire verticale.

s 1 In(r/ri)
Ugxiat(T) = P—:<C(Tz — rl-z) + (C(roz — riz) + Z(roz _ T_z) nl;;r )) 1)
_ _ alnnt(1-n3)(-n?) ¥
16(1-n2)((1+72) Inn+1-1?)

La composante de la vitesse radiale s'est avérée étre 1000 fois plus petite par rapport a la composante
axiale de la vitesse. La surface nodale, autour de laquelle 1’écoulement axial change de direction dans
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I'entrefer, est située en x, = 0,5043 pour le profil analytique et x,, = 0,4833 pour les données
expérimentales.
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Figure 7 : Champ de u, (en m/s) Figure 8 : Diagramme spatio-temporel de u, (en m/s) pris
en fonction de x et z/h pour prés du cylindre intérieur pour Re = 0 et Ra = 1,13 - 10°

Re =0etRa =1,13-10°

4. Conclusion

La plateforme THETACO est un systeme de Taylor-Couette thermique de grandes
dimensions dédiée a I'étude de la turbulence induite par les effets hydro-thermiques. Elle permet
d’atteindre des nombres de Reynolds de 0,5-10° et un nombre de Grashof de 10°. Les
résultats démontrent la conformité de 1’écoulement réalisé dans cette expérience dans laquelle
il est possible d'examiner les effets de I'action simultanée de la vitesse de rotation et du gradient
radial de température pour les nombres de Reynolds et Rayleigh qu'il n'était pas possible
d'atteindre auparavant et ainsi éclairer une région inconnue du diagramme d’états. Cette étude
s’inscrit dans une stratégie scientifique globale de caractérisation de la turbulence dans des
grandes installations expérimentales.
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Effet du courant de charge et décharge sur
IPaugmentation de la température d’une batterie
lithium-ion

Charge and discharge current effect on lithium ion battery
temperature elevation

Khalid ZIAT, Hasna LOUAHLIA', Hamid GUALOUS, Pierre SCHAETZEL

'Normandie Université, Laboratoire LUSAC, Université de Caen Normandie, Saint L&, France
“(auteur correspondant : hasna.louahlia@unicaen.fr)

Résumé — La maitrise du comportement thermique des batteries lithium-ion est un facteur majeur pour
assurer un fonctionnement performant et éviter leur emballement thermique. Dans ce contexte, ce
travail porte sur 1I’étude du comportement thermique d’une batterie lithium-ion de capacité de 60 Ah
soumise a des cycles de charge et de décharge a courant constant. Pour ce faire, un dispositif
expérimental est mis en place dans notre laboratoire LUSAC pour tester cette batterie dans des
conditions d’usage réel. Une instrumentation de la batterie par des micro-thermocouples et des
fluxmetres est effectuée. Les résultats montrent que pour des courants de charge/décharge croissants,
la température a la surface de la batterie augmente. Pourtant, le profil de température durant un cycle
charge/décharge a une forme en “V’ pour un courant de charge égal au courant de décharge.

Mots-clés : Batterie Li-ion ; Cycle charge/décharge ; Température de surface de la batterie ;
Températures électrodes ; Flux de chaleur.

Abstract — Controlling the thermal behavior of lithium-ion batteries is a key to ensure the efficient
operation and to avoid the thermal runaway. In this context, this work concerns the study of the
thermal behavior of a 60 Ah capacity lithium-ion battery, which is subjected to constant current charge
and discharge cycles. For this purpose, an experimental device is set up in our LUSAC laboratory to
test this battery under real use conditions. The battery considered is instrumented with micro
thermocouples and flowmeters. The results show that the temperature at the surface of the battery
increases with increasing charge/discharge currents. Nevertheless, the temperature profile during a
charge/discharge cycle has a "V' form for a charge current equal to the discharge current.

Keywords: Li-ion battery; Charge/discharge cycle; Battery surface temperature; Electrodes
Temperature; Heat Flux.

1. Introduction

Actuellement, le secteur du transport représente environ 27% des émissions mondiales de
CO,. Cette situation intenable a poussé les chercheurs & développer des nouvelles
technologies dans ce domaine afin de réduire cette quantité importante des émissions. L une
de ces technologies est I’¢électrification des véhicules. De plus, I’industrialisation des
véhicules €lectriques est un élément clé pour minimiser 1’utilisation des énergies fossiles.
Pourtant, I’industrie de ces véhicules butte sur plusieurs problemes techniques et é&conomiques
dont le plus important est le stockage d’énergie électrique. Par ailleurs, 1'électricité est
difficile a stocker, ce qui pose un probleme de sécurité et de durée de vie des systemes de
stockage de cette énergie. Dans ce contexte, plusieurs systemes ont été développés pour le
stockage d’énergie électrique de ces véhicules en assurant une autonomie totale ou partielle.
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Parmi ces systémes on trouve les volants d’inertie, les supercondensateurs, les piles a
combustible ainsi que les batteries [1]. De nos jours, les batteries lithium-ion (Li-ion) sont les
plus utilisées dans les véhicules électriques comme Nissan Leaf et Mitsubishi iMiev [2]. En
revanche, durant les cycles des charges/décharges, une quantite de chaleur se génere a
I’intérieur de ces batteries [3]. Ce phénoméne engendre une augmentation de la température a
la surface de ces batteries et par conséquent une accélération de leur vieillissement [4]. D’ou
la nécessité de maintenir une température optimale de leur fonctionnement entre 20 et 40 °C
[5] afin d’éviter les réductions de leurs performances d’utilisation. Les réactions
électrochimiques au niveau des électrodes positive et négative de la batterie Li-ion sont
définies comme ce qui suit :

LiFeP0O4 < FeP04 + (Li+) + (e—) (1)
C6 + (Li+) + (e—) <LiC6 (2)

Electrode  Charge Electrode

L] f— - :
positive * negative
Décharge

ClEele|ele|E|e
Cle|e|e|c|e|®
Cleje|e|ele| €

LiFeP0O4 Graph'lte

Ay i D —

Oxygéne Fer Ion de lithium Graphite
Figure 1. Schéma du fonctionnement d’une batterie Li-ion[14].

La figure 1 montre que durant le cycle charge, les ions Li* sont insérés sur 1’électrode
négative. Par contre lors de la décharge, ces ions sont insérés sur 1’électrode positive. Une
entropie est produite lors de ces phénoménes d’insertion et désinsertion des Li* [6].

Plusieurs travaux de recherche ont été effectués pour analyser leur comportement thermique
numériquement [7], [8] ou expérimentalement. Les mesures expérimentales démontrent une
augmentation de température a la surface d’une batterie Li-ion de capacité 20 Ah pour des
courants de décharge croissant [9]. Une cellule de LiFePO4 plate a été étudiée pour
caracteriser la variation de la température en fonction de temps (dT/dt) et le gradient de la
température (dT/dy). Les résultats montrent qu’une génération non-uniforme de la chaleur
conduit a une distribution non-uniforme de la température [10]. De plus, les tests exécutés sur
une batterie li-ion plate de 40 Ah pour des courants allant de 5A a 40 A montrent une
augmentation de température allant de 3 a 11 K [11]. Un gradient de température entre
I’intérieur et la surface de la batterie a été observé ce qui peut endommager les performances
de la batterie [12]. Egalement, une forte dépendance de densité de flux surfacique au courant
de décharge était obtenue pour une cellule Li-ion [13]. En outre, la densité de flux surfacique
maximale était trouvée au niveau des électrodes positive et négative [14]. Lors du
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fonctionnement d’une batterie, la génération de chaleur interne résulte du flux irréversible
produit par 1’effet Joule et le flux irréversible produit au cours de la cinétique des Li+ lors de
I’insertion/désinsertion dans les électrodes positive et négative [15]. Pour des courants élevés,
le flux irréversible est dominant. Par contre I’influence de flux réversible est plus remarquable
pour des faibles courants de charge/décharge [16]. Notre travail porte sur 1’é¢tude de I’effet de
courant de charge/décharge sur le comportement thermique d’une batterie Li-ion prismatique
de capacité 60Ah.

2. Procédure expérimentale

Le dispositif expérimental utilisé dans cette étude est presenté dans la figure 2. 1l s’agit
d’une batterie lithium-ion prismatique d’une capacité de 60 Ah (CALB) reliee a une
alimentation (GEN40-125) et une charge active (EA-EL 9080-200). Des cycles de
charge/décharge successifs a courant continu sont appliqués a la batterie en mesurant la
variation de la température sur 3 faces de la batterie, les électrodes positive et négative ainsi
que la densité de flux surfacique. Durant le cycle de charge, le relais R1 illustré dans la figure
3 reste fermé jusqu’a ce que la tension de la batterie atteigne une tension maximale de 3,6V.
Durant le cycle de décharge, le relais R2 reste fermé jusqu’a atteindre une tension minimale
de 2,6V.

Batterie 60Ah
\

« Charge Active

&+ Alimentation

Ry R,

Alimentation

@ : o Charge active

NI-cDAQ

Figure 3 : Schéma du circuit électrique

Le contr6le du cycle charge/décharge ainsi que 1’enregistrement des données sont faits a
I’aide du logiciel LabVIEW relié a un systéme d’acquisition National Instrument. Des
thermocouples de type K ainsi que 3 fluxmétres (OMEGA HFS-4) sont insérés sur la surface
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de la batterie afin de mesurer la variation de la température et du flux durant des cycles de
charge/décharge successifs. Un capteur de température de précision série P600 et un bain
thermostatique Polystat 36 sont utilisés pour 1’étalonnage des thermocouples. La figure 4
montre la courbe d’étalonnage du thermocouple TC Directe de 200 microns de diamétre
inséré sur I’électrode positive ainsi que 1’équation de correction. A noter que la conversion de
la tension en flux pour les fluxmetres est réalisée a 1’aide d’une équation d’étalonnage

—~ 80
£ 70 y=1,0114x - 0,449 .
S 60 R*=1 o
% 50 o
o 40 ..._..o'
g 30 ..'."b
g 20
% 10
E 0
0 10 20 30 40 50 60 70 80
Température thermocouple (°C)

Figure 4 : Exemple de courbe d’étalonnage d’un Thermocouple.

3. Analyses des résultats

3.1. Temperature de la surface et des électrodes de la batterie

La figure 5 illustre 1’évolution de la température au centre des trois faces de la batterie
ainsi que les électrodes durant des cycles charges/décharges a 60A, ou le courant de charge
est défini par un courant négatif.

On remarque I’apparition d’un régime transitoire pendant le premier cycle et
I’établissement d’un régime quasi stationnaire a partir du deuxieéme cycle. Durant ce régime,
le profil de température a une forme ‘V’ dans chacun des cycles a cause d’existence de flux
réversible qui dépend du coefficient d’entropie thermique [17]. Le coefficient d’entropie
thermique a une valeur négative pour un état de charge inférieur a 35% [18] ce qui se traduit
par un flux réversible endothermique au début de chaque cycle. De plus, la température de
I’électrode positive est supérieure a celle de 1’électrode négative. Cela est di a la différence
entre la conductivité thermique des collecteurs métalliques utilisés dans chaque électrode [19]
qui sont I’aluminium pour 1’électrode positive et le cuivre pour I’électrode négative. Les
températures mesurées par les thermocouples (Tsx, Tsy) sont approximativement égales. En
revanche, le thermocouple (Tsz) indique une température inférieure. Dans le but d’analyser
ces résultats, nous avons découpé la batterie pour connaitre sa compositions interne. Nous
avons trouvé une petite zone a la partie inférieure de la batterie ou il n’y a pas de matiére
active ce qui joue le role d’une isolation thermique.
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Figure 5 : Profil de température sur la surface de la batterie pour des cycles

Les mesures expérimentales de la température effectuées pour les trois courants de
charge/décharge sont présentées dans la figure 6. Une différence de 0,92°C est obtenue entre
la température maximale de 1’électrode positive et la température maximale mesurée par le
thermocouple (Tsz). Or, I’éc augmente pour un courant croissant. Elle est de I’ordre de 2°C
pour un courant de charge décharge de 60A et de I’ordre de 6,79°C pour un courant de charge
60A et un courant de décharge 100A. D’aprés ce qui précéde, on peut conclure que la
distribution de la température a la surface de la batterie est plus importante pour un courant de

charge/décharge élevé.

charge/décharge a 60A.
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Figure 6 : Température maximale pour différents courants de charge/décharge.
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3.2. Profil de la température 1°" cycle charge/décharge

D’apres les résultats obtenus dans la section précédente, la température surfacique de la
batterie dépend fortement du courant de charge/décharge. Pour mieux comprendre cette
dépendance, nous allons présenter dans cette section le profil de tempeérature pour cing
différents courants durant un cycle charge/décharge comme le montre la Figure 7.

On remarque que pour les courants (40A/40A, 50A/50A, 60A/60A), la température augmente
avec une pente différente au cycle de charge suivi d’une diminution de la température au
début du cycle de décharge puis une ré-élévation de température. Cette diminution est due
principalement au flux réversible produit par I’insertion et la désinsertion des ‘Li+’ dans les
électrodes positive et négative lors du fonctionnement de la batterie. De plus, on observe que
pour les courants (60A/80A, 60A/100A), la température augmente durant le cycle de charge et
de décharge. Cela est justifié par la dominance de flux irréversible.

20
18 —40A/40A —50A/50A 00A/60A ——060A/80A 00A/100A
16
14
~ 12 T 8
s
~ 10
H
6
4
2
0
0 0.5 1 1.5 2 25 3
Temps (h)

Figure 7 : Effet du courant de charge/décharge sur I’augmentation de température a la
surface de la batterie

3.3. Mesure de densité de flux thermiques dissipés

La génération interne de la chaleur est responsable de I’augmentation de la température a la
I’intérieur de la batterie. Pourtant une quantité de cette énergie est dissipée a 1’extérieur. Dans
cette section, on vise a présenter les mesures expérimentales effectuées par trois fluxmétres
insérés sur 3 faces de la batterie. Les densités de flux surfacique mesurées sur les faces (x et
y) (ox, @y) ont des valeurs proches car le coefficient d’échange thermique et la température
de I’ambiance reste identique. On remarque que la densité de flux surfacique (¢z) est un peu
supérieure aux autres faces, ceci est justifié par le changement des propriétés thermiques de la
batterie dans la partie inférieure a cause de I’existence d’une petite couche sans matiére
active. Le flux total dissipé est calculé par la somme des densités de flux surfaciques en
supposant une symétrie dans la dissipation a travers toutes les faces.
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Figure 8 : Densité de flux surfacique et flux total dissipé pour des cycles charge/décharge

a 60A

Conclusion

Une batterie lithium fer phosphate (LFP) de capacité 60Ah est étudiée expérimentalement
pour les courants de charge de 40A, 50A et 60A ainsi que pour des courants de décharge de
40A, 50A, 60A, 80A et 100A. Des cycles de charge/décharge a courant continu sont
appliqués a la batterie afin d’analyser 1’effet du courant sur son comportement thermique. Les
résultats expérimentaux montrent :

L’existence du régime transitoire suivi du régime quasi-stationnaire. La variation de la
température dans le régime quasi-stationnaire est due au flux réversible qui dépend de
I’entropie qui varie durant chaque cycle en fonction de 1’état de charge de la batterie.
Le profil de température dans le régime quasi stationnaire a une forme ‘V’ durant
chaque cycle.

Les températures mesurées aux électrodes positive et négative sont supérieures a celles
mesurées au centre des trois faces de la batterie. De plus, la température de 1’électrode
positive est plus élevée que celle de 1’électrode négative.

L’uniformité de la distribution de la température a la surface de la batterie dépend de
courant.

La température maximale augmente pour des courants de charge/décharge croissant
suite a I’effet du flux irréversible qui est proportionnel carré du courant.
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Résumé - A La Réunion la climatisation représente environ 40 % de la consommation électrique globale
de I'ile. Les systemes de climatisations individuels, qui représentent une grande majorité¢ des
climatisations installées, sont le plus souvent surdimensionnés par rapport aux besoins réels des
utilisateurs. La question se pose donc quant a la pertinence d’utiliser des modéles avec une puissance
nominale moins importante qui fonctionnerait a charge nominale plutot qu’un modele surdimensionné
fonctionnant a charge partielle. Afin de mesurer et limiter 1’impact de la consommation électrique due
a la climatisation, un banc de test a été mis en place de telle sorte a caractériser les différents modeles
présents sur le marché réunionnais. Il s’agit de privilégier I’émergence des mod¢les les plus performants
et ainsi limiter la surconsommation électrique qu’engendreraient les modeles les moins efficaces. Ce
papier présente dans un premier temps le banc de test simulant les besoins thermiques d’un batiment
d’un coté et les conditions climatiques réunionnaises de I’autre. Les résultats expérimentaux de quatre
mode¢les de climatiseurs, testés sur ce banc, sont ensuite présentés et une comparaison des coefficients
de performance EER (Energy Efficiency Ratio) est réalisée pour différents niveaux de charge.

Mots-clés : Climatiseurs individuels, banc de test, charge partielle, Energy Efficiency Ratio.

Abstract - In Reunion Island, air conditioning accounts for about 40% of the island's global electricity
consumption. Split systems, which account for a large majority of air-conditioning systems installed in
Reunion Island, are most often oversized in relation to the real needs of users. The question therefore
arises as to the relevance of using models with a lower power rating that would operate at nominal load
rather than an oversized model operating at partial load. In order to measure and limit the impact of
electricity consumption due to air conditioning systems, a test bench has been set up so as to characterize
the different models available on the Reunion Island market. The aim is to favor the emergence of the
most efficient models and thus limit the overconsumption of electricity generated by the least efficient
models. First, this paper presents the test bench which simulating thermal needs of a building on the one
hand and climatic conditions of Reunion Island on the other hand. The experimental results of four air
conditioners, tested on this test bench, are then presented and a comparison of Energy Efficiency Ratio
(EER) is carried on for different load levels.

Keywords: Split system, test bench, part load, Energy Efficiency Ratio.

Nomenclature

EER Energy Efficiency Ratio (Coefficient de performance)

ESEER  European Seasonal Energy Efficiency Ratio
(Coefficient de performance saisonnier européen)

RSEER  Reunion Seasonal Energy Efficiency Ratio
(Coefficient de performance saisonnier réunionnais)

SEER Seasonal Energy Efficiency Ratio

¢ temps de fonctionnement [-]
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1. Introduction

A La Réunion, le secteur du batiment représente 85 % de la demande en électricité et la
climatisation 50 % de la consommation du batiment [1]. Par conséquent, les systémes de
climatisation consomment une part importante de I’électricité produite et avec un impact fort
sur I’environnement. Dans le but de caractériser les performances des systemes de climatisation
individuels en climat tropical et en partenariat avec ’IUT, EDF Réunion et ’ADEME, un banc
expérimental a €ét€¢ mis en place afin de reproduire a la fois les conditions climatiques de La
Réunion et le besoin d’un batiment [2]. Il comporte deux enceintes d’environ 30 m? contrdlées
en température et en humidité relative par plusieurs systeémes. La climatisation a tester est
installée a I’interface de ces deux zones climatiques et est soumise a la fois a plusieurs niveaux
de températures extérieures (25, 30 et 35°C) et a différentes charges dans le batiment (1 kW,
1,5 kW, 2 kW et 2,5 kW).

Ce papier présente dans un premier temps le banc de test et ses différents systémes
énergétiques, son instrumentation et sa régulation. Les résultats expérimentaux sont ensuite
exposés et analysés pour quatre modeles de climatiseur : un 7000 BTU/h en A+++, deux
9000 BTU/h en A++ et un 9000 BTU/h sans étiquette énergétique (modele vétuste d’une
dizaine d’années). L’imposition des charges thermiques du batiment permet en particulier de
faire fonctionner les groupes a charge partielle et de comparer 1’évolution du EER (Energy
Efficiency Ratio) selon les cas, par la mesure de la puissance électrique absorbée par le
climatiseur et la puissance frigorifique délivrée par I’évaporateur.

2. Banc expérimental
2.1 Moyens

Le banc de test, composé¢ de deux enceintes aux conditions maitrisées (Figure 1), a été
dimensionné, monté, instrumenté, mis au point et utilisé afin de caractériser les performances
de climatiseurs individuels. L’enceinte simulant les conditions intérieures est contrdlée en
humidité¢ et en température a ’aide d’un aérotherme et d’un humidificateur vapeur.
L’environnement extérieur est controlé en température par le couplage d’un ventilo-convecteur
alimenté par un groupe de froid et d’un aérotherme pour la chaleur. Le split a tester se situe a
I’interface et est constitu¢ de son unité intérieure placée dans les habitations (Figure 1c) et
contenant exclusivement I’évaporateur muni de son ventilateur et de son unité extérieure
(Figure 1b) composée du compresseur ainsi que du condenseur et de son ventilateur.

(a) (b) (c)

Figure 1 : Banc d’essai : (a) vue globale des deux chambres climatiques, (b) unité extérieure du
split instrumenté, (c) unité intérieure du split instrumenté

Chaque enceinte est dotée d’une sonde d’ambiance qui sert & mesurer la température et
I’humidité relative et a réguler les conditions de 1’air dans les volumes correspondants. Plusieurs
autres sondes permettent de mesurer la température, I’humidité relative et la vitesse en entrée
et en sortie de I'unité extérieure et en sortie de 1’unité intérieure du split. Il y a comme ceci,
trois capteurs température/humidité a D’entrée d’air de I’évaporateur, trois a la sortie de
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I’évaporateur et trois a la sortie du condenseur. Il est donc possible de calculer les propriétés
thermodynamiques de 1’air en entrée et en sortie de 1’évaporateur, notamment les enthalpies
spécifiques. Les sondes de vitesse permettent de mesurer la vitesse de sortie de 1’air au niveau
des unités extérieures et intérieures du split. Combinées avec les sondes de température et
d’humidité, elles permettent de calculer la puissance frigorifique. En parall¢le de ces mesures
sur ’air, plusieurs capteurs concernent le fluide frigorigéne. Ainsi, deux débitmetres Coriolis
(Figure 1b) ont été placés en entrée et en sortie d’évaporateur et permettent de mesurer :

e La température du fluide frigorigéne circulant dans le split (entrée et sortie),

e Les masses volumiques du fluide frigorigéne (entrée et sortie),

e Les débits massiques du fluide frigorigéne (entrée et sortie).

Deux sondes de pressions (Figure 1b), placées elles aussi en entrée et en sortie d’évaporateur
permettent, couplées aux informations précédentes, de calculer les enthalpies d’entrée et de
sortie du fluide frigorigene qui circule dans le split (au moyen de la bibliothéque de propriété
des fluides CoolProp [3]) et d’en déduire la puissance frigorifique correspondante. Ainsi, pour
réaliser I’ensemble des mesures, un nombre important de ces capteurs ont ét¢ installés :

e 11 sondes de Température/Humidité relative et 4 capteurs de vitesses pour réaliser
I’ensemble des mesures sur ’air (entrée/sortie du condenseur et de I’évaporateur),

e 2 débitmetres Coriolis qui permettent de mesurer a la fois la température, la densité et
le débit massique du fluide frigorigéne a I’entrée et a la sortie de I’évaporateur, ainsi
que 2 sondes de pressions pour compléter les mesures sur le fluide frigorigéne,

e 4 compteurs de puissance €lectrique pour réaliser I’ensemble des mesures de puissance
¢lectrique absorbées par les différents appareils,

Un automate de controle permet de réguler en temps réel les conditions dans les enceintes
intérieures et extérieures, d’acquérir toutes les données expérimentales de chaque capteur a
intervalle de temps régulier (10 s) et assure la visualisation et le stockage des données.

2.2 Protocole expérimental

La fagon dont sont évaluées les performances des climatiseurs s’appuie sur la norme
européenne EUROVENT [4, 5, 6] en 1’adaptant pour le climat tropical de La Réunion :

e Les climatiseurs sont testés pour une température de consigne de 27°C a différentes
charges (1 kW, 1,5 kW, 2 kW et 2,5 kW),

e Les climatiseurs sont testés pour différentes températures extérieures (35°C, 30°C et
25°C),

e Les coefficients de performances EER (Energy Efficiency Ratio) correspondants sont
évalués pour chaque test (équation 1). Le ESEER (European Seasonal Energy
Efficiency Ratio) est ensuite calculé selon 1’équation 2 au moyen des coefficients de
pondération issus du tableau 1.

RSEER (Réunion Seasonal Energy Efficiency Ratio)
Température Temps de Temps de _
_ _ : Efficacité
Charge Extérieure fonctionnement (%) | fonctionnement (%) , _
: Energeétique
(°O) (EUROVENT) (La Réunion)

100 % 35 Ce1=3% r1=2% EER,
75 % 30 Ce2=33% (r2=41% EER>
50 % 25 Ce3=41% Cr3=57% EER3
25 % 20 Ce4=23% Cra=0% EER4

Tableau 1 : Tableau des coefficients de pondération nécessaires au calcul du SEER

123



Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

EER

_ Energie frigorifique produite (1)
Energie electrique consommee

4
ESEER=) ¢ ,.EER, 2)

i=1

Cependant il est évident que ce ESEER, plutot adapté aux climats secs et tempérés, n’est pas
représentatif des conditions tropicales. Aussi, 1’analyse des données météorologiques a été
réalisée sur une année moyenne, basée sur dix ans de données enregistrées sur le site de Saint-
Pierre, et a permis de définir le RSEER (Réunion Seasonal Energy Efficiency Ratio) grace a un
nouveau jeu de données de pondération (Tableau 1).

Préalablement a chaque test, la consigne de température de I’enceinte extérieure est fixée
(35°C, 30°C ou 25°C) et une charge thermique (1 kW, 1,5 kW, 2 kW et 2,5 kW) est appliquée
a l’aérotherme situé dans 1’enceinte intérieure. La température de consigne est alors
sélectionnée sur le climatiseur. Atteindre un régime permanent ou périodiquement stable
requiert ensuite quelques heures.

Pour obtenir I’ensemble des résultats présentés ci-dessous, 42 essais d’environ une demi-
journée chacun ont étés réalisés. A charge partielle, particuliérement les plus faibles, il est
difficile de forcer le climatiseur a maintenir la puissance frigorifique désirée, ce qui a pour effet
de rallonger les expérimentations afin d’obtenir des résultats satisfaisants en termes de
répétabilité et reproductibilité. La partie suivante détaille un climatiseur en particulier avant de
présenter I’ensemble des résultats.

3. Résultats
3.1 Analyse du climatiseur GSS 9000 BTU/h

Pour ce test, la consigne du climatiseur est fixée a 27°C, I’enceinte extérieure est soumise a
une température de consigne de 35°C et I’aérotherme intérieur est réglé afin de délivrer une
charge calorifique de 1 kW. Les résultats présentés concernent uniquement la derni¢re heure et
demi correspondant a une évolution tendant vers un régime périodiquement stable.

La figure 2a représente la température et ’humidité relative dans I’enceinte extérieure. On
peut noter que la température ambiante de 1’enceinte extérieure oscille périodiquement autour
de 34°C avec un écart maximum a cette température de *1 C. Les figures 2b, 2c et 2d
représentent respectivement la température ambiante et ’humidité relative de 1’enceinte
intérieure, la puissance ¢électrique instantanée consommée et la puissance frigorifique
instantanée produite par le climatiseur calculé sur I’air (en rouge) et sur le fluide frigorigéne
(en noir). Ces différents graphiques sont corrélés : quand le climatiseur consomme de
1’¢lectricité, il produit une puissance frigorifique qui de ce fait compense 1’apport de chaleur de
I’aérotherme intérieur. Quand le climatiseur a une puissance frigorifique nulle, il consomme
peu d’¢électricité et la température de I’enceinte intérieure augmente, car 1’aérotherme apporte
de la chaleur a I’enceinte intérieure. Le climatiseur n’a pas une consommation nulle car, le
ventilateur de 1’évaporateur reste en permanence allume.

Par la suite, on s’intéresse a une période de fonctionnement, délimitée par les séparations
(en pointillés rouges) sur les figures, correspondant a une évolution périodiquement stable.
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Figure 2 : Résultats d’une séquence périodiquement stable pour un split de 9000 BTU/h :
(a) : Température et humidité des conditions extérieures, (b) : Tempéerature et humidité des conditions
intérieures, (c) : Puissance électrique consommée par le split, (d) : Puissance frigorifique produite.

Sur ce point de mesure et apres intégration des évolutions de puissance, le climatiseur produit
0,207 kWh de froid calculé sur le fluide contre 0,195 kWh calculé sur 1’air et absorbe une
énergie ¢lectrique de 0,068 kWh ce qui nous permet de calculer I’EER sur le fluide frigorigene
et Iair qui sont respectivement de 3,05 et 2,87. Etant donné que les sondes de vitesses sont trop
imprécises a basses vitesses, seuls les résultats sur le fluide frigorigéne seront exploités dans
les parties suivantes.
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3.2 Synthése

Durant la période d’essai, plusieurs climatiseurs individuels ont été testés :
e Deux modeles récents de marque Hitachi et GSS et de puissance 9000 BTU/h,
e Un modele récent de marque Hitachi et de puissance 7000 BTU/h,
e Un modele vétuste (2010) de marque Westpoint et de puissance 9000 BTU/h.
Les principales caractéristiques des climatiseurs sont synthétisées dans le tableau 2 :

Marque HITACHI HITACHI GSS Westpoint
Modele RAC-18WPD | RAC-25WED | Hi-wall 9K DCI | WSM-09.LHE
Fluide R32 R32 R32 R410A
Charge de fluide (kg) 0.870 0.530 0.600 0.920
Puissance (BTU/h) 7000 9000 9000 9000
Puissance (kW) 2.0 2.5 2.5 2.5
Péiec. max (W) 870 1200 1500 1200
Classe A+++ A++ A++ n.a.
SEER 8.5 6.1 6.1 n.a.
kWh/an 82 143 143 n.a.

Tableau 2 : Synthese des modeles de climatiseurs testés et principales caractéristiques.

Afin de comparer les différents modeles testés, la partie suivante présente 1’analyse des
différents splits pour différentes conditions de fonctionnement. La figure 3 représente
I’évolution de I’EER et de la puissance frigorifique mesurée des différents modéles testés pour
une charge de 2,5 kW (a); 2kW (b) ; 1,5 kW (c) et 1 kW (d) et pour des températures extérieures
de 25°C, 30°C et 35°C. On peut voir sur la figure 3a que, a 100 % de leur charge, le premier
9000 BTU/h testé (HITACHI) a des performances relativement similaires au climatiseur vétuste
(Westpoint). On peut aussi remarquer que le second climatiseur 9000 BTU/h (GSS) a des
performances bien supérieures aux deux autres climatiseurs. Il est ainsi jusqu'a environ deux
fois plus efficace que le climatiseur vétuste pour produire la méme quantité de froid.

Sur la figure 3b, on observe une dégradation des performances du climatiseur vétuste. Celui-
ci, n’étant pas de type inverter comme les trois autres, ses performances a charges partielles
sont inférieures a celles a charge nominale. A cette charge (2 kW), c’est toujours le GSS 9000
BTU/h qui possede les meilleures performances, suivi par le climatiseur HITACHI 7000 BTU/h
qui est environ 6% a 14% moins performant, bien que situ¢ sur son point nominal. Le HITACHI
9000 BTU/h fonctionnant a 80 %, se situe quant a lui en troisiéme position.

Sur la figure 3c (1.5 kW), on remarque que le climatiseur HITACHI 7000 BTU/h (a 75 %)
a des performances similaires au GSS 9000 BTU/h a 60 %. Le climatiseur vétuste est jusqu'a
environ 3 fois moins performant que ces derniers.

Sur la figure 4d (1 kW), on peut voir que le climatiseur HITACHI 7000 BTU/h (a 50 %) a
des performances comprises entre les deux climatiseurs 9000 BTU/h (a 40 %). Le modele
vétuste fonctionne toujours avec des performances jusqu’a trois fois moindres par rapport aux
autres climatiseurs.

D’une manicre générale, le climatiseur GSS 9000 BTU/h fonctionne mieux pour toutes les
charges testées, a I’exception de la charge 1kW ou le HITACHI 9000 BTU/h fonctionne le plus
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efficacement. On peut remarquer que le climatiseur 7000 BTU/h n’est jamais le plus efficace
or il est noté A+++ alors que les deux autres climatiseurs testés sont en A++.
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Figure 3 : évolution de I'EER et de la puissance frigorifique en fonction du modele et de la
température extérieure pour une charge de (a) 2.5 kW, (b) 2 kW, (c) 1.5 kW, (d) 1 kW
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4. Conclusion/Perspectives

Un protocole expérimental a été mis en place afin d’effectuer les mesures de performances
de différents climatiseurs présents sur le marché réunionnais. Le banc de test mis en place est
constitué de deux enceintes aux conditions controlées. Dans I’enceinte intérieure, on retrouve
I’évaporateur testé, ainsi qu’un humidificateur pour contréler I’humidité et un aérotherme pour
contrdler la température. Dans 1’enceinte extérieure ou le condenseur testé est installé, un
ventilo-convecteur reli¢ a un groupe de froid contrdle la température de 1’ambiance.

Les résultats obtenus montrent I’intérét des nouveaux climatiseurs individuels qui, dotés de
la technologie inverter, offrent des performances nettement supérieures aux modeles plus
anciens fonctionnant en mode tout ou rien, a pleine charge comme a charge partielle. Des
conclusions plus marquées quant a la comparaison du fonctionnement a puissance équivalente
mais a charge partielle selon les mod¢les et leurs puissances nominales restent pour 1’instant
relativement difficiles compte tenu du peu de modéles testés et de leurs performances affichées
sur leurs étiquettes énergies. On retrouve cependant des comportements décrits dans la
littérature [7, 8] ou les EER décroissent avec la diminution du taux de charge mais en passant
par un maximum aux environs de 75/80 % comme on peut le voir figure 3 pour le GSS
9000 BTU/h ou le Hitachi 7000 BTU/h. Aussi, plusieurs autres climatiseurs vont étre testés
prochainement afin d’aller plus loin dans 1’analyse et préciser les domaines dans lesquels il est
plus intéressant de sélectionner le modele le plus adapté aux conditions climatiques plus séveres
rencontrées en zone tropicale. A plus long terme, ¢’est I’influence de I’humidité que nous allons
¢tudier plus en détail, car elle a certainement une influence non négligeable sur les résultats
obtenus.
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Abstract - In this paper, a parametric investigation of domestic regenerative Stirling refrigerating
machines is conducted using a modified simple model. The model is adapted from an ideal adiabatic
engine model and different losses have been included at different stage based on their effect. The
model is validated experimentally using the Beta type FEMTO 60 Stirling engine as a case study.
The simulation and experimental results show that the coefficient of performance of the Stirling cycle
refrigerator at a charging pressure of 17.5 bar, frequency of 12.1 Hz, cold end temperature of —22°C
and using nitrogen as a working fluid are found as 38.2% and 35% respectively. Furthermore, the
effects of phase angle, working fluid type, operating pressure, and operating frequency of a machine on
the performance of a regenerating Stirling cycle refrigerator are investigated.

Keywords: Stirling cycle refrigerator; Modified adiabatic model; Phase angle; Working fluid; Paramet-
ric study.

Nomenclature

C, isobaric specific heat capacity, J.kg71.K™!  T;, outlet fluid temperature, K
C, isochoric specific heat capacity, J kgL K=! W work, J

D  diameter of piston, m Greek symbols

L length of piston, m i viscosity, Pa.s

m  mass, kg Index and exponent

m; ininlet mass flow rate, kg.s™! c compression space
1, outlet mass flow rate, kg.s ™! cr  chiller

P pressure, bar e  expansion space

@ heat,J g  gas

R gas constant, J kg~ L. K~! h  hot heat exchanger

T  temperature, K
T; in inlet fluid temperature, K

1. Introduction

Nowadays, vapor compression refrigerating machines are used commonly as refrigerating
equipment and for air conditioning. They are highly efficient and simple in design. However,
the emission of high Chlorofluorocarbon (HCFC) refrigerant has aggravated such ecological
problems created by human activities. As the environment is getting polluted by human activ-
ities, concerns about global warming and environmental pollution have been increased world-
wide. The reduction of greenhouse gases is taken as the most important measure in managing
global warming.

Stirling cycle machine is one of the alternatives that could run with environmental friendly
fluid. Stirling cycle machine is a type of closed thermodynamic cycle machine. The first Stirling
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cycle was invented in 1816 by Robert Stirling as a heat engine to convert thermal energy to
mechanical energy. The air was used as a working fluid to replace the steam engine since they
were prone to life-threatening explosions. The Stirling cycle refrigerating machine, which is the
counterpart of the Stirling engine, was first recognized in 1832 [1]. The system was practically
realized in 1862 when Alexander Kirk built and patented a closed cycle Stirling refrigerator. In
the year 1971, Beale stated that by reversing the cycle, Stirling cycle machines could be used
for both work producing or refrigerating purpose [2].

According to the classical theory of thermodynamics, the performance of a Stirling cycle
machine is a function of pressure, ratio of temperature, speed, phase angle, type of fluid, effec-
tiveness of heat exchanger and volumes [3]. The parameters phase angle, ratio of temperature,
ratio of swept volume and volume of the heat exchangers must be selected at the design stage
of the Stirling cycle machine.

An analytical model was developed for displacer gap losses which are the sum of enthalpy
pumping and shuttle heat losses for Beta and Gamma engine [4]. The pressure difference be-
tween compression and expansion spaces was taken into consideration.Theoretical and experi-
mental evaluation of Gamma-type Stirling refrigerator was conducted [5]. The optimum theo-
retical and experimental analysis coefficients of performances from the research were reported
as 0.28 and 0.27 respectively.

In the present study, the developed numerical model is validated using experiment and the
effect of different working fluids and phase angle on domestic refrigerating performance is
analyzed. The analysis is conducted for air, nitrogen, helium and hydrogen at different operating
frequencies.

2. Theory

In this paper, a numerical model which was described in the researchers’ previous work
for Beta type Stirling cycle domestic refrigerating machine is simulated [6] and the effects
of different parameters are evaluated. In developing the model, in addition to other common
design features, the authors consider the exact geometrical features for Beta type configuration.
This includes the effect of the overlap volume and give a deeper insight on the nature effect
of losses i.e. losses may have effect on working conditions (pressure and temperature) have
been included directly to the differential equation, those that have effect on the temperature of
working fluid are included in the modified simple analysis, and others that could only affect
the cooling performance are analyzed separately. The final cooling performance is evaluated by
considering ideal performance and all these losses.

2.1. Modified ideal adiabatic modeling

The modified ideal adiabatic model is adapted from Urieli’s ideal adiabatic model [3]. In
this model, the authors’ major adaption is the identification of losses that could have a direct
effect on the working condition of the Stirling cycle machine and systematically introducing
these losses into the differential equations of the ideal adiabatic model. Therefore, shuttle heat
loss, that is transfer of heat from hot space to cold space with the movement of displacer, and
gas leakage to the crank case through a gap between piston and cylinder are identified to have
an effect on the working condition (pressure and temperature) of the working gas and hence on
overall performance of the machine. Hence, differential equations of mass and energy conser-
vation of the original ideal adiabatic analysis of the Stirling refrigeration machine have been
modified to include the mass leakage and shuttle heat loss effects respectively. The working
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fluid used in this research work is assumed as ideal gas which is valid in most Stirling machine
analysis. The mass conservation equation is modified as equation (1):

Me + Mp + My + Mep + Me — Myeak = Mt (1)

where my.. denotes mass leakage to crank case due to the clearance. The mass leakage to the
crank case was calculated based on [3, 7, 9] using equation (2):

ﬂ_P+Pbuffer J3 P_Pbuffer

ART, A )

61 ) 2)

Mieak = D

The energy conservation equation for each control volume shown in Figure 1 is written as
equation (3):

6Q;s — 0Qhut — OWi = Co(Ty 10 — Tsintiiin) + Cod(myT})/dt 3)

where, 5Qshut is the shuttle heat loss, 11 ,, 712; i, outlet and inlet mass flow rates, 7; ,, and
T; ;n, outlet and inlet temperatures of fluid.

The shuttle heat loss as given in [9, 10, 11] is calculated by using equation (4):

WSQKng

6Qshut = 8JLd

(Tc - Te) (4)

where, s, K,, Dy, J, and L, are stroke, thermal conductivity of gas, diameter of displacer,
gap between displacer and cylinder, and displacer length. 7. and 7, are gas temperature in
compression and expansion spaces respectively.

Tiiﬂ
sW
—_— [L s—
P 6oshut
YT I =
v

Figure 1 : Open system representing a control volume ( 5Q5hut applicable only for compression and
expansion spaces)

Generally gas leakage has a direct effect on pressure and pressure changes. Shuttle heat loss
has a direct effect on change in pressure and mass accumulations on working spaces.

2.2. Modified simple analysis

This research follows a second order decoupled numerical analysis method in which the
analysis considers the refrigeration system as a number of separate but interrelated factors. The
factors are decoupled, the basic mass flow, heat, and power transfers are determined using ideal
isothermal analysis and modified ideal adiabatic analysis (considering shuttle and gas leakage
losses). The energy transfers obtained are then corrected using losses determined from modified
simple analysis. The heat transfer losses, in this modified simple analysis include losses due to
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internal conduction in the regenerator, regenerator ineffectiveness/external conduction loss, heat
conduction loss and pumping losses. The losses included in modified simple analysis associated
with power losses are losses due to pressure drop in heat exchangers (friction losses), losses due
to finite speed of piston and mechanical friction losses. The detailed equations for each type of
losses have been presented in authors’ previous research [6]. The various losses are indicated
in Figure 2.

Hot heat )
Compression space exchanger Regenerator Chiller Expansion space

Leakage loss ™9 : ] [ ‘k Pump?ng loss
| Friction loss et i
I L (B Ipmaanne o Sreoononononon o

1

: Shuttle loss‘i
1

: o Shuttle loss
. [ e
: .. Internal i
; . conductionloss : [." i
; BHESHEHHHET L i
! I I N !

...........................................................................

Figure 2 : Mapping of various heat and power losses (adapted from [9]).

3. Experimental work and Validation

The simulation result of the model is evaluated by considering the FEMTO 60 Stirling engine
as a case study. The considered experimental device is a reversible thermal machine (motor
and/or receiver) that operates between two heat sources at constant temperatures. It works
according to the Stirling cycle. The working fluid used for the experiment is nitrogen gas. The
hot heat exchanger and the chiller both have slot geometric arrangement and the configuration
of the regenerator is an annular configuration with a stainless steel woven screens matrix. The
detail experimental setup is presented in [6] and [8]. The main parameters and dimensions of
the experimental device are shown in Table 1.

No Parameters value
1 Hot heat temperature (K) 305
2 Cooling temperature (K) 270
3 Piston diameter (mm) 60
4 displacer diameter (mm) 59
5 Piston stroke (mm) 40
6  Compression space swept volume (cm?) 103
7 Expansion space swept volume (cm?) 113
8 Working gas Nitrogen
9 Frequency (Hz) 7.5
10 Charging pressure (bar) 20

Table 1 : Specifications of Stirling cooling machine.

The refrigerator input power could be found using equation (5) from the electrical power
consumed as follows:

Win - nmneWe (5)
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Where, 71,, 1s the mechanical efficiency, 7. is electrical efficiency and W, is the electrical power
consumed by the motor.

The refrigerator cooling capacity is obtained from equation (6) as :

ch = My CpAT (6)

Where, ni,,, C,, and AT are the water flow rate through chiller heat exchanger, the specific
heat capacity of water, and the temperature difference between water inlet and outlet of the coil
in the chiller respectively. Thermocouples applied to measure the temperature of water inlet
and outlet.

The cooling coefficient of performance of the regenerative refrigerating machine is deter-
mined from input power and cooling capacity using equation (7).
COP = Q.CT (7)

in

-201 —Te

- - - T_at top of regenerator
- - - T_ at bottom of regenerator
—Tc
—— T_buffer space
— T_wer

-50 =
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°
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Figure 3 : Experimental temperature distribution (P=17.5 bar, operating frequency =12.1 Hz and cool-
ing load =451 W)

Figure 3 is a plot of experimental temperature variation in different parts of the refrigerating
machine. The experiment was run for 90 minutes to be sure of the trend of the cooling process
for a long period of time. The stabilization temperature at the cold end is —15°C(258 K) at a
cooling load of 451 W, charging pressure of 17.5 bar and frequency of 12.1 Hz. Such Stirling
refrigerator needs 3 minutes only to reach such a low temperature and the stabilization temper-
ature is achieved after 40 minutes. The minimum temperature found is —24.9°C and achieved
10 minutes after starting the operation. The buffer space temperature rises approximately by
(10°C) from the ambient temperature. Furthermore, the stabilized temperature difference be-
tween the compression space (warm section) and the buffer space is less than (4°C). This result
shows that there seems more gas leakage towards the buffer space.

The experimental COP of refrigerating machine for a cold end temperature of —22°C and
—33°C are found respectively as 35% and 29% respectively. For the same cold end temperature
the COP from simulation is found as 38.2% and 32%. This shows that the simulation result
approaches the experimental result with an error of +9.2%.
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4. Simulation results and discussion

The refrigeration rotational speed varied between 435 to 725 rpm during the tests when
nitrogen is used as the working fluid. The charging pressure is varied between 15-25 bar and a
phase angle of 90°. The simulation results of the developed model are presented in this section.

Figure 4 demonstrates a simulated plot of pressure versus volume for modified simple analy-
sis in expansion and compression spaces. In this case the pressure drop in three heat exchangers
(chiller, regenerator and hot heat exchanger) is considered.

22

------- Compression

20 ~ .
R Bt Expansion

18 1.
16 15,
141 e

Working space Pressure (bar)

10

0 50 100 150 200
Volume (cm3)

Figure 4 : PV-diagram from modified simple analysis simulated (T}, = 305K,T., = 295 K and P = 17.5
bar)
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Figure 5 : Effect of phase angle on the performance of Stirling refrigerator

The effect of phase angle between the piston and displacer positions on the performance of
regenerative Stirling cycle refrigerating machine is evaluated using the model at different phase
angles. Figure 5 illustrates the effect of phase angle on the required power input, COP and
cooling production of the refrigerating machine. As could be seen from this figure, required
input power increases with phase angle. On the other hand, the COP and cooling production
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Figure 6 : Effect of working fluid types on COP Figure 7 : Effect of working fluid types on COP
of Stirling cycle refrigerator with frequency at of Stirling cycle refrigerator with frequency at

(Th =305 K, TCT =295 Kand P=17.5 bar) (Th =305 K, Tcr =9295 K and P = 25 bar)

of a refrigeration machine has maximum value with different phase angles. The optimum COP
exists between phase angles of 90° — 95° and the optimum cooling production could be found
between phase angles of 95° — 98°.

Figure 6 displays the influence of working fluids on the coefficient of performance of the
refrigerating machine with operating frequency at 7, = 305 K, 7., = 295 K and charging
pressure of 17.5 bar. It can be observed that air and nitrogen have better COP, with nitrogen
slightly outperforms and the optimum COP is 50% at a frequency of 8.5 Hz. The COP for
helium and hydrogen relatively increase with operating frequency or the optimum COP found
at relatively higher frequency.

Figure 7 displays the influence of working fluids on the coefficient of performance of the
refrigerating machine with operating frequency at 7, = 305 K, 7., = 295 K and charging
pressure of 25 bar. It can be observed that air and nitrogen have better COP than helium and
hydrogen. The optimum COP for air and nitrogen is found at a frequency of 7 Hz and their
respective values are 75.8% and 76.41% respectively. The optimum COP for helium is found
at a frequency of 9.6 Hz and for hydrogen is at 12.1 Hz. From Figure 5 and figure 6, it could
be seen that as pressure increases, the cooling performance increases and the optimum value is
found at relatively lower operating frequency/speed. The pressure drop increase with frequency
and the COP drops at higher frequency. The lower the molar mass of a gas, the less it is
affected by frequency. As a result the COP drops faster for air and nitrogen than for helium and
hydrogen.

Figure 6 and 7 confirm that as pressure increases the refrigeration performance seems to be
more sensitive to the speed of machine.

5. Conclusion

In this paper, simulation of a developed modified simple model for domestic cooling ap-
plication is conducted. The effect of phase angle, working fluid type, operating pressure and
operating frequency on the performance of the the Stirling refrigerator is investigated. Based
on the simulation and experimental investigations, the following results are found:
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* The optimum refrigerating performance both for cooling production and COP is found at
a phase angle of 95°.

* The optimum performances is found at an operating frequency of 7 Hz for nitrogen and
air, at 9.6 Hz for helium and at 12.1 Hz for hydrogen gas.

* The simulation and experimental results show that the coefficient of performance of the
Stirling cycle refrigerator at a charging pressure of 17.5 bar, frequency of 12.1 Hz, cold
end temperature of —22°C and using nitrogen as a working fluid are found as 38.2 %
and 35 % respectively. This shows that the simulation result approaches the experimental
result with an error of 9.1 %.

* The coefficient of performance of a Stirling cycle refrigerator increases with charging
pressure.Nitrogen is the most efficient working fluid and still air is very comparable
gas. These two working gases are more efficient especially at relatively lower operat-
ing speed/frequency.
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Résumé — Cette étude propose un systeme, composé d’une pompe a chaleur et d’une unité de stockage
thermique, pour valoriser la chaleur fatale basse température du LNCMI de Grenoble sur le réseau de
chaleur de la presqu’ile. L’optimisation de la conception est réalisée pour plusieurs niveaux de
températures des rejets (35 'C, 50 ‘C et 85 "C) et capacités de stockage (10 MWh, 20 MWh, 30 MWh
ou 40 MWh). L’optimisation énergétique permet de couvrir 49,2 % des besoins du réseau, tandis que
1’optimisation exergétique differe et réduit les pertes exergétiques globales de 42,3 %.

Mots-clés : Valorisation de chaleur fatale ; Exergie ; Réseau de chaleur ; Simulation annuelle ; MILP.

Abstract — This study proposes a system made up of a heat pump and a thermal storage unit for
valorisation of the low temperature waste heat from the LNCMI of Grenaoble in the nearby district
heating network. The optimal design is determined for different temperature levels of the waste heat
(35°C, 50 °C and 85 "C) and different storage capacities (10 MWh, 20 MWh, 30 MWh, 40 MWh). The
energetically optimal design reaches 49,2 % coverage of the network’s needs, while the exergetic
optimisation suggests a different design which reduces global exergy losses by 42,3 %.

Keywords: Waste heat valorisation; Exergy; District heating; Yearly simulation; MILP.

Nomenclature

COP Coefficient Of Performance D détruit/e
Ex  exergie, KWh DISS dissipation
Q chaleur, kwh e entrée
T température, K fat fatale
t temps, h fin final
W puissance électrique, kW GLOB global
ini initial
Symboles grecs p, P pertes locales, pertes totales
n rendement exergétique, kWh/kWh PAC pompe a chaleur
& facteur chaleur/électricité RES  réseau de chaleur
s sortie
Indices et exposants SST  sous-station
APP  appoint de chaleur STO  stockage thermique
C cycle de Carnot VAL  systeme de valorisation
1
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1. Introduction

Le principe de récupérer de la chaleur fatale industrielle pour I’injecter sur des réseaux de
chaleur est une perspective de plus en plus étudiée dans la littérature [1]. Cette introduction de
nouvelles sources de chaleur, ainsi que les éventuelles différences entre ses niveaux de
température, rendent I’analyse exergétique intéressante. L’exergie évalue la qualit¢ des flux
d’énergie et donne des pistes pour une transformation optimale de 1’énergie [2], que 1’analyse
énergétique ne permet pas [3]. En conséquence, I’exergie est de plus en plus utilisée pour
I’analyse [4] et le développement durable [5,6] des réseaux, et la planification urbaine [7].

Dans cette étude, nous présentons une étude de cas sur la récupération de chaleur fatale
industrielle basse température pour injection sur un réseau de chaleur voisin. Cette étude
s’appuie sur un profil variable de rejets de chaleur et un autre profil variable de
consommation de chaleur sur le réseau (au pas horaire). Le projet doit relever deux
enjeux majeurs : 1) Le manque d’adéquation entre les profils de rejets et de consommation de
chaleur ; 2) La différence de températures entre la chaleur fatale et le réseau de chaleur.

Pour répondre a ces verrous, le systtme proposé consiste en une pompe a chaleur
accompagnée par une unité de stockage thermique. Les optimisations énergétique et
exergetique de la conception de ce systeme sont réalisées pour différents niveaux de
température de la chaleur fatale (a savoir 35 'C, 50 "C et 85 "C) et différentes capacités de
stockage (10 MWh, 20 MWh, 30 MWh ou 40 MWh). Les performances annuelles sont
évaluées et comparées pour différentes configurations, basées sur une gestion optimale des
flux d’énergies, déterminée a 1’aide de 1’outil d’optimisation « open source » OMEGAIpes
(Optimization ModEls Generation for Energy Systems).

2. Meéthodologie

2.1. Description du systéeme

La Figure 1 présente le schéma de principe des systémes actuel (lignes en continu) et
prospectif (lignes en pointillé). De plus, les composants sont classés qualitativement sur 1’axe
des ordonnées en fonction du facteur exergétique de 1’énergie mise en jeu, afin d’illustrer les
dégradations d’énergie dans le systéme. Des figures similaires [7] existent dans la littérature
ou les sources de chaleur sont classées en fonction de leurs niveaux de température.

D e e m e ———————— " — Existing systom 1
v (Additional electricity to 1 === Prospective systen |
drive the hest pun 1 ) \

Electricity ‘ L ' — Electicity
supplier 1 — (80-160) °C thermal energy 08 |\

Power (pu)

I Th;’mal District Heating and 0 1000 2000 uLUL‘i 4000 5000 ;A'UU 7000 8000 9000
& 4% storage DHW production Hours of the year
Drﬁve' |s'e§ver —LNCMI dissipated heat —District heat consumption
Figure 1 : « Exergo-schéma » de principe. Figure 2 : Monotones de puissance.

Le Laboratoire National des Champs Magnétiques Intenses (LNCMI, CNRS) est
caractérisé par une consommation energetique en 2018 de 15 GWh avec une puissance
maximale de 24 MW. Ses aimants électro-intensifs produisent des champs magnétiques de
haute intensité, qui permettent de réaliser des essais d’une haute valeur scientifique. Ces
champs magnétiques ne sont pas utilises pour produire du travail mécanique. En conséquence,

2
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toute 1’¢lectricité consommeée est dissipée par effet Joule sous la forme de chaleur. Cette
chaleur est actuellement évacuée par un circuit hydraulique depuis la riviere Drac jusqu’a la
riviére Isére. La température de la chaleur évacuée varie entre 10 'C et 40 C et dépend de la
puissance électrique consommée par I’aimant, de la température du Drac et du mode de
refroidissement. Ce rejet de chaleur pourrait étre valorisé sur le réseau de chaleur de la
Presqu’ile grenobloise pour satisfaire les besoins résidentiels de chauffage et d’eau chaude
sanitaire. Actuellement la température d’attaque est de 120 "C, néanmoins ses opérateurs
cherchent a la réduire & 85 "C d’ici 2022 sur la zone géographique étudiée.

La Figure 2 montre les monotones de puissance de la consommation électrique du LNCMI
et des besoins résidentiels de chaleur a fournir par le réseau. Les profils annuels (au pas
horaires) ne sont pas présentés ici pour des raisons de confidentialité. 1l faut noter ici que les
ordres de grandeur de la chaleur fatale disponible et les besoins du réseau sont
similaires. Ainsi, si toute la chaleur fatale était récupérée, elle pourrait satisfaire une grande
partie des besoins du réseau. Ce projet de valorisation de la chaleur fatale du LNCMI doit
lever les deux verrous majeurs suivants : 1) Le manque d’adéquation temporelle [8] entre les
rejets de chaleur et I’appel du réseau ; 2) La température actuelle des rejets est bien inférieure
a la température d’attaque sur le réseau.

Le systeme de valorisation de chaleur fatale proposé est composé d’une unité de stockage
thermique sensible pour compenser 1’inadéquation temporelle entre ressource et besoins, et
d’une pompe a chaleur pour relever le niveau de température de la chaleur récupérée. La
performance du systeme a été analysée pour les trois scénarios suivants : 1) Les rejets de
chaleur étant & 35 "C (cas actuel) ; 2) Les rejets de chaleur étant a 50 'C (cas possible avec la
technologie de refroidissement actuel pour les aimants) ; 3) Les rejets de chaleur étant a 85 °C
(refroidissement des aimants par ébullition nucléée — technologie prospective [9]). Pour
chaque scénario, plusieurs cas ont été évalués en fonction de la capacité du stockage, a
savoir : 0 MWh (c.-a-d. valorisation de chaleur mais sans unité de stockage), 10 MWh, 20
MWh, 30 MWh ou 40 MWh. Pour chaque scénario, le cas de référence consiste en une
absence de valorisation de chaleur.

2.2. Procédure d’optimisation et outil

L’outil d’aide a la décision OMEGAIlpes [10] a eté utilisé pour optimiser la gestion des
flux d’énergies du systeme de valorisation de chaleur. OMEGAIpes est un outil
d’optimisation linéaire, basé sur 1’approche « mixed integer linear programming » [11], congu
pour générer des modeles de systemes énergétiques multi-acteur facilement. L’outil a pour
but d’assister a la modélisation de systemes énergétiques pour des ¢tudes préliminaires pour
les phases de conception et d’opération. OMEGAIpes a été développé au sein du laboratoire
G2Elab en qualité d’ « open source » et codé sur Python. L’outil permet un environnement a
haut niveau d’abstraction : le systéme multi-énergie est modélisé comme plusieurs unités de
production, de consommation, de stockage et de conversion interconnectées a travers de
nceuds énergétiques. Le processus d’optimisation nécessite la définition des contraintes, des
objectifs et du pas de temps.

2.3. Analyse énergétique

En raison des profils transitoires de consommation et de rejet de chaleur fatale, le bilan
global est calculé sur I’année avec un pas de temps de 1 heure. Les hypotheses
simplificatrices suivantes ont été prises en compte :

e Les pertes de charge, de température et de chaleur dans les tuyauteries sont négligées.
e Les pertes de chaleur au sein du stockage thermique sont prises en compte.
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e Les états de charge initial et final du stockage thermique sont les identiques.

Les rejets de chaleur du LNCMI (eq. 1) sont estimés a partir de 1’électricité consommée
avec un coefficient de récupération &£fixé a 0,85. Ces rejets sont soit directement dissipés, soit
transférés a la pompe a chaleur (ou au réseau si Trat = 85 "C), soit stockés (eq. 2).

Q'far(t) =& Wem (0 (1)
Qrar(t) = Qpuss(t) + Q8 4c(t) + QErg(t) (2

La puissance thermique qui rentre ou sort de 1'unité de stockage est limitée par la
puissance maximale de charge/décharge, fixée a 6,7 MW par une étude technique précédente.
La chaleur contenue dans I'unité au pas de temps suivant est calculée au moyen du bilan
énergétique sur le pas de temps actuel (eq. 3), en tenant compte des entrées, sorties et pertes
de chaleur (représentant 1 % de la chaleur totale stockée). La capacité maximale de 1’unité de
stockage est fixée pour chacun des scénarios étudiés. Les états de charge initial et final de
I’unité sont les mémes (eq. 4), comme mentionné dans les hypotheses.

Usro(t + At) = Ugpo(t) + [Q8r0(2) — Qipg(t) — QF,(0)] - At (3)
Usm[tﬂn) = Usrp(tin;) (4)

La chaleur injectée dans la pompe a chaleur provient soit de I’unité de stockage, soit des
rejets du LNCMI si ceux-ci sont simultanées avec les besoins résidentiels (eq. 5). Le bilan
énergétique est appliqué sur la pompe a chaleur (eq. 6) en prenant en compte son COP (eq. 7)
pour assurer une température en sortie de 85 "C. Dans les conditions nominales (température
en entrée de la PAC 7z, = 35 'C), les performances d’une machine réelle sont utilisées : COP

= 3 et une puissance maximale ¥, = 1260 kw,,. Ces paramétres ont été extrapolés en
supposant que le rendement selon la seconde loi de la thermodynamique (éqg. 8) de la pompe a

chaleur est constant. Pour la méme température en sortie (T34 = 85 °C) et le méme flux de

chaleur en sortie, pour une température en entrée Trac =50 °C on obtient : COP = 4,29 et la

M"J;rza.x =881 'F{Wﬁ‘['

Qpac(t) = Q3ac(t) + Qiro(D) (5)
Qeac(t) + Weic (t) = Q4c(t) (6)
_ Bpac@®
€0Ppac(TE4c=50 ) _ COPpac(TEac=35°C) ®)
coPc (T8 o=50°C) coPc (T8 -=35°C)

Pour satisfaire les besoins résidentiels, la chaleur fournie par la pompe a chaleur est
complétée par un appoint provenant du réseau a haute température (eqg. 9). Celui-ci est en
capacité de satisfaire la totalité des besoins de chaleur du réseau a tout instant, si nécessaire.
La puissance thermique fournie par le systeme de valorisation est calculée différemment en
fonction de la température des rejets de chaleur (egs. 10 ou 11). L’indicateur utilisé pour
I’optimisation énergétique est le Taux De Couverture (TDC, eq. 12). Cet indicateur rend
compte de la part des besoins résidentiels couvert par le systeme.

QFa(t) + Qupp () = QFes(D) 9)

QFar(t) = Qfar(t) — QSrp(t)  [5iTpq, = 85 °C] (10)
Qar(t) = Qac(t)  [siTpq =,_,35 °C ou 50°C] (11)
Taux De Couverture (TDC) = E{Ef—;:::i 100 (12)
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2.4. Analyse exergétique

Pour I’analyse exergétique le modele énergétique a été complété par les hypothéses
simplificatrices et les équations suivantes :
e Les exergies potentielle et cinétique sont négligees.
e Le procéde de production de chaleur du réseau haute température a un rendement

exergetique constant (n5%p).

e L’exergie détruite par les activitéss du LNCMI (mise en ceuvre de champs
magnétiques intenses a des fins de recherche scientifique) n’est pas prise en
compte, puisque 1’utilité finale n’est pas quantifiable pour une analyse exergétique.
La chaleur rejetée est assimilée a un sous-produit de leurs activités.

Pour cette étude, la température de 1’état mort To est fixée par la tempeérature la plus faible
de I’Isére au cours de 1’année, soit To = 8 C. Cette valeur est gardée constante pour toute
1’étude, pour conserver la propriété fondamentale de fonction d’état de 1’exergie [12].

Toute la chaleur rejetée a I’Isére est assimilée a de 1’exergie détruite, puisque sa
température est ramenée a celle de la riviere (eq. 13). L’unité de stockage thermique n’a pas
d’exergie détruite reliée a la diminution de température de la chaleur stockée, ni reliée a la
perte de stratification des températures, car ces deux effets ont été négligés. Néanmoins, elle a
des pertes d’exergie reliées aux pertes de chaleur (eq. 14).

Expres(t) = Qpyss(0) - (1 - Tiﬂ) (13)
ExEro(t) = 02 (0)- (1 - -2) (14)

sTQ
L’exergie détruite au sein de la pompe a chaleur est calculée au moyen du bilan
exergétique (eg. 15), en complément du bilan énergétique precédemment présenté. L’exergie
détruite par le procédé de production de chaleur du réseau haute température a ,,, est
calculée a partir du bilan exergétique appliqué au procédé, ou I’exergie en entrée est exprimée
en fonction de I’exergie en sortie et du rendement exergétique (eq. 16). La valeur choisie pour

ce rendement exergétique a été fixée n4%, = 0,40, en cohérence avec les valeurs typiques pour
les chaudiéres a gaz [13] ou les chaudieres a vapeur [14].

ExBuc(t) = Qfac(t)- (1 - T;ﬂ ) + Wk (t) — Qf 4 (1) - (1 - TE;D ) (15)
PAC PAC
Exfpp(t) = Qupp(t)- (1 - T:;P). (nfé_l?;p - 1) (16)

L’exergie détruite au sein du réseau de chaleur est calculée a partir du bilan exergétique
tout en prenant en compte les apports de chaleur par la pompe a chaleur et par le réseau haute

température, et la chaleur fournie aux sous-stations (eq. 17). Puisque Ti,. = Ties en tout
moment et dans tous les scénarios, la seule destruction d’exergie correspond a la réduction de

température du flux de chaleur issu du réseau haute température @,p» de Tupp = 120 'C jusqu’a
Tézs =85 C. En conséquence, 1’équation 17 se réduit a 1’équation 18.

Exges(t) = Q5 4c(t) - (1 - Igl:jc) + Qupp(t) - (1 - ;—?P) — QRes(t) - (1 - 1;;5) (17)
Exges(t) = Qupp(t)- (1’;‘;;3 - ;_?P) (18)

L’exergie détruite au sein des sous-stations résulte de la réduction en température de la
chaleur issue du réseau (85 "C) fournie aux utilisateurs (Tsst = 60 'C) (eq. 19). L’indicateur

5
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retenu pour I’optimisation exergétique est le rendement exergétique global « Systéme de
valorisation + Réseau de chaleur » (eq. 20), déterminé par le rapport entre les pertes
exergetiques globales (eq. 21) et I’exergie fournie globalement au systéme (eg. 22), issues de
la simulation annuelle (c.-a-d. de tini = 0 h jusqu’a tfin = 8760 h).

Ex2er () = Qpes(t (i—T—U) 19
S7(t) = Qpes(t) Ter  Tis (19)
ex Exiom
Neiop = 1— m (20)
i [=Cgip i d i i i i
Ext o5 = Etzt’;#m[Exg!SS (t) + ExEp(t) + ExBac(t) + ExBop () + ExBes(t) + Ex27(0)]-at (21)
. I=Lsin . . . T 1

EXgrop = Erzr::“.m [Exfat (£) + WEic () + Qupp(t) - (1 - TA;P) . (n‘i_’;p )] At (22)

3. Résultats et discussion

Les figures 3 et 4 montrent I’évolution des indicateurs énergétique et exergétique,
respectivement, en fonction de la capacité de ’unité de stockage thermique, pour différents
niveaux de température des rejets de chaleur. Le cas de référence (c.-a-d. aucune valorisation
de chaleur) est également affiché.

50%

g 10/
0%
2 =
S 30% —
3 8
L; 20% (,D(
o & 20% 4 -
2 .A + T,,=85'C
9 10% 18% 4, ', % Tun=50"C
8 | No heat valorization (reference case) ‘ + Tn=85C 1 ’{ No heat valorization (reference case) | | # Tun=35°C
0% " 16%
0 10 20 30 40 0 10 20 30 40
TES capacity [MWh] TES capacity [MWh]
Figure 3 : TDC vs Capacité de stockage. Figure 4 : neLos vs Capacité de stockage.

L’optimisation selon le critere du Taux De Couverture (TDC) préconise de rejeter la
chaleur fatale & 35 'C avec un stockage de 40 MWh, permettant de couvrir 49,2 % des
besoins. Ce résultat s’explique par 1’augmentation du COP de la pompe a chaleur avec sa
température d’entrée (température de sortie fixée a 85 °C) : plus le COP est élevé, plus faible
est le rapport entre les flux de chaleur sortant et entrant de la pompe a chaleur, impliquant
alors une baisse du flux de chaleur délivré au réseau (a flux de chaleur fatale valorisable
constant). Le cas & 85 "C est le moins prometteur vis-a-vis du TDC car il n’y a pas de pompe a
chaleur : la chaleur injectée sur le réseau correspond a la chaleur fatale valorisable.

L’optimisation exergétique confirme I’intérét de mettre en place le stockage le plus large
possible (40 MWh). En revanche, cette optimisation différe de 1’optimisation énergétique
visant a maximiser le TDC vis-a-vis de la température des rejets de chaleur. Cet indicateur
exergétique recommande de rejeter & 85 °C en raison de I’absence de pompe a chaleur. En
effet, la conversion d’¢lectricit¢ en chaleur au sein de ce composant implique des pertes
exergétiques consequentes. En conséquence, 1’optimisation exergétique évite la mise en place
de ce composant, ce qui donne lieu & un rendement exergétique de 27,2 %, soit une réduction
de 42,3 % des pertes exergétiques par rapport au cas de référence.

Les résultats de ces optimisations vis-a-vis de la capacité de 1’unité de stockage sont a
modérer : I’asymptote illustrée par les deux indicateurs en fonction de la capacité de stockage
laisse supposer qu’un optimum se dessinera avant les 40 MWh suggéres, si un critére
économique est intégré a 1’étude, en complément de potentielles contraintes techniques non

6

142



Congrés Francais de Thermique SFT 2020, Belfort, 9 — 12 juin 2020

considérées [15]. Le Tableau 1 présente les résultats obtenus pour les indicateurs étudies
(Taux De Couverture et exergie globale détruite), pour le cas globale (GLOB), la dissipation
de chaleur (DISS), le stockage (STO) la pompe a chaleur (PAC), I’appoint de chaleur (APP),
le réseau (RES) et les sous-stations (SST). Les étoiles signalent les scénarios de référence, c.-
a-d. sans valorisation de chaleur.

Ttat QSTO TDC Mex,GLOB EXD, GWh/an

‘C MWh % % GLOB DISS STO PAC APP RES SST

35* 0 0,0 20,0 14,7 1,6 - - 10,0 1,6 14
35 0 23 22,5 12,6 1,3 - 1,0 7,7 1,3 1,4
35 10 39 24,7 11,2 1,1 0,001 1,6 6,1 1,0 14
35 20 45 25,5 10,7 1,0 0,003 19 5,5 0,9 1,4

35 30 48 26,0 10,4 0,9 0,004 2,0 53 0,9 1,4

35 40 49 26,3 10,3 0,9 0,006 2,0 51 0,8 1,4

50* 0 0 19,2 15,4 2,4 - 0,0 10,0 1,6 1,4

50 0 23 22,1 12,9 19 0,6 7,8 1,3 1,4

50 10 37 24,5 11,3 15 0,011 1,0 6,3 1,0 14

50 20 43 25,6 10,7 14 0,025 1,2 5,8 0,9 14

50 30 45 26,1 10,4 13 0,040 1.2 55 0,9 1,4

50 40 47 26,5 10,2 1,3 0,055 1,3 5,4 0,9 1,4
85* 0 0 17,7 17,0 4,0 - - 10,0 1,6 14
85 0 24 21,9 13,1 2,8 - - 7,7 1,2 1,4
85 10 35 24,8 111 2,2 0,001 - 6,5 11 14
85 20 40 26,2 10,3 19 0,003 - 6,0 1,0 14
85 30 42 26,8 10,0 18 0,004 - 58 0,9 1,4
85 40 43 21,2 9,8 1,8 0,006 - 5,7 0,9 14

Tableau 1 : Résultats principaux des analyses énergétique et exergétique.

4. Conclusions et perspectives

Cette étude a permis de confronter les optimisations énergétique et exergétique de la
conception d’un systéme de valorisation de chaleur fatale industrielle basse température sur
réseau de chaleur. L’étude a ¢été réalisée a 1’aide de 1’outil OMEGAIpes sur la simulation
annuelle du systéme pour plusieurs niveaux de température des rejets de chaleur (35 'C, 50 'C
et 85 "C) et différentes capacités de ’unité de stockage thermique (de 10 MWh a 40 MWh).

Les criteres énergétique et exergétique sont unanimes vis-a-vis de 1’intérét de valoriser la
chaleur fatale, et ce pour le plus grand stockage possible (40 MWh). En revanche, ils
divergent vis-a-vis de la température optimale des rejets de chaleur. En effet, le critére
énergétique du taux de couverture des besoins résidentiels est plus important pour T = 35 "C
grace a |’utilisation de la pompe a chaleur, tandis que le rendement exergétique global est
maximisé pour une température des rejets thermiques a T = 85 "C, grace a I’absence de pompe
a chaleur. Un taux de couverture pouvant atteindre 49,2 % et une réduction des pertes
exergetiques de 42,3 % par rapport au cas de référence sont évalués, en fonction de la
conception retenue, justifiant pleinement la mise en ceuvre d’un tel systéme de valorisation de
la chaleur fatale du LNCMI.

Ces premiéres conclusions d’ordre technique sont susceptibles d’évoluer lors des
optimisations technico-économique et exergo-économique prévues par la suite. Par exemple,
les deux critéres utilisés suggerent de mettre en place une unité de stockage la plus grande
possible, alors que le critere économique nous orientera tres probablement vers un compromis
différent. En outre, I’importance relative des colts exergétiques de chacun des flux devrait
suggérer d’autres conceptions optimales.
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Résumé — L’industrie européenne consomme plus de la moitié de son énergie sous forme de chaleur
(~1800 TWh.an) dont une partie est perdue lors du fonctionnement des procédés. La récupération et
la valorisation de cette chaleur dite fatale permet de fournir une chaleur & empreinte COzq nulle et de
réduire les codts de production. L’industrie manque de solutions rentables et robustes pour valoriser la
chaleur fatale entre 100 et 200°C, en adéquation aux besoins de consommations. Dans cet objectif, un
systéme de stockage d’énergie par chaleur latente est envisagé entre 120 et 150°C, nécessitant des
matériaux présentant des performances thermiques élevées et stables dans le temps ainsi qu’un cott
abordable. Cette communication expose les critéres de sélection d’un panel de matériaux ayant abouti
a la caractérisation et a I’étude du vieillissement de deux candidats prometteurs.

Mots-clés : Stockage thermique ; Matériaux a changement de phase (MCP) ; Vieillissement ; Chaleur
fatale ; Efficacité energétique.

Abstract — Thermal energy represents more than half of energy needs in European industry, but still
misspend in processes as waste heat mostly between 100 and 200°C. Waste heat recovery and
valorization provide carbon-free heat and reduce the production costs. The industrial sector is seeking
for affordable and rugged solutions that should adapt the heat valorization to heat demand. This study
aims at identifying suitable latent heat materials to reach that objective: the selected candidates should
show good thermal performances that remain stable after aging and reasonable price. This
communication details the selection process and aging results for two promising PCM.

Keywords: Thermal storage; Phase Change Materials (PCM); Aging; Waste heat; Energy efficiency.

Nomenclature

p masse volumique, kg.m Tonset @pproximation graphique de Trysion, °C
AH  chaleur latente, ki.kg™ T1% seuil de perte de masse de 1%, °C

T température, °C ATmoy €cart moyen entre les températures de
Trusion température de fusion, °C fusion et de cristallisation, °C

1. Introduction

L’industrie francaise représente 19 % de la consommation nationale d’énergie finale, soit
environ 300 TWh/an issus a 60% de combustibles fossiles, essentiellement importes [1]. La
maitrise de cette consommation présente de forts enjeux économiques, environnementaux, et
en termes de sécurité énergétique. L’efficacité énergétique est un vecteur majeur de réduction
des consommations, dont un des leviers est la récup