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Introduction générale

De nos jours, la consommation énergétique dans le secteur du batiment augmente de plus en plus
suite a ’amélioration de la qualité de 1a vie humaine et ses besoins en confort thermique. Avec
le réchauffement climatique, la température de la planéte terre ne cesse d’augmenter. En Tunisie
des piques de 54°C ont été observée durant 1’été 2023. Le systéme de climatisation devient donc
de plus en plus une nécessité vitale dans les locaux. Les systemes de climatisation classique (a
compression) sont de grands consommateurs d’électricité. Leurs implantations massives
contribuent a I’épuisement des ressources fossiles, et au dégagement de CO2 dans 1’atmospheére et
par conséquent au réchauffement climatique. Le déréglement climatique que nous sommes entrain
d’assister est le fruit de I’intervention agressive de I’Homme a I’environnement. Il est donc temps
de réduire voir d’arréter 1’utilisation abusive des énergies nocives a I’environnement et faire
recours aux ¢énergies renouvelables en vue d’avoir une plancte saine et verte. L’énergie
renouvelable est une énergie propre provenant de sources naturelles inépuisables et disponibles en
grande quantité. Elle joue un role cl¢ dans la transition énergétique pour faire face au déréglement
climatique. En fait, elle est une énergie propre qui n’engendre pas des déchets et d’émissions
polluantes. Cette énergie permet de produire de 1’¢lectricité, de la chaleur, du froid, du biogaz et
du carburant vert. La climatisation solaire est une solution pour refroidir et chauffer les locaux.
Elle peut remplacer la climatisation classique et diminue la consommation énergétique dans le

secteur du batiment.

Au cours de la derniére décade, plusieurs recherches rencontrées dans la littérature mettent I’accent
sur la production du froid a partir de 1’énergie solaire. A cause de non disponibilité de cette énergie
pendant la nuit et les périodes nuageux, il est par conséquent nécessaire de proposer des solutions
adéquates. Plusieurs solutions sont développées comme I’intégration de systemes thermiques de
stockage pour répondre aux besoins du batiment sans arrét et par la suite ’augmentation du
rendement thermique global du systéme de climatisation solaire. Parmi les solutions de systeme
thermique de stockage le plus utilisé et le moins cher, on cite le systéeme de stockage thermique
par la variation de I’enthalpie sensible. Plusieurs fluides de stockage sont étudiés tes que ’eau,
huile synthétique et les sels fondus. A notre connaissance aucun travail n’est fait sur les huiles

végétales comme un fluide de stockage. Par conséquent, ce travail vise a évaluer le comportement



énergétique (profil de température, quantité d’énergie stockée) de ce type fluide dans un systeme

de stockage thermique solaire.

Le but de notre theése c’est d’étudier la fiabilité d’un concentrateur solaire linéaire (PTC) couplé
avec un systeme de stockage thermique utilisant de I’huile végétale comme fluide de stockage. La
possibilité¢ de 1’exploiter dans une centrale climatique urbaine sous des conditions climatiques

Algérienne est étudiée.

Dans le présent travail, nous avons exploité un systéme de climatisation solaire constitué¢ d’un
concentrateur cylindro-parabolique, un systéme de stockage thermique et une machine de
refroidissement a absorption a simple effet (HoO/NH3). Ce systeme alimente une centrale de
traitement d’air (CTA). Nous avons utilisé I’huile synthétique « therminol VP-1 » comme un fluide
caloporteur dans le concentrateur cylindro-parabolique. Pour le stockage thermique dans le
réservoir, nous avons choisi de I’huile végétale. Le comportement de ceux deux importants

composants de notre systeme (concentrateur cylindro-parabolique et le réservoir de stockage

thermique) a été étudiée. Le manuscrit de cette theése est scindé¢ sur trois chapitres.

Le premier chapitre est réservé a une synthése bibliographique relative a tous les concentrateurs
solaire linaire et ponctuel (particulierement le concentrateur cylindro-paroblique), aux machines
a sorption (machine de refroidissement a absorption a simple effet (HO/NH3)), et aux systemes
de stockage d’énergie thermique (réservoir de stockage thermique par variation d’enthalpie

sensible).

Le deuxieme chapitre est consacré a 1’étude numérique d’un concentrateur solaire cylindro-
parabolique (PTC). Un modéle numérique du PTC a été¢ développé et validé par rapport a des
données issues de la littérature. Nous nous sommes intéressés a étudier 1’évolution de la
température de sortie du PTC, la quantité d’énergie utile et la quantité d’exergie développée par le
PTC lorsqu’il est alimenté par un nanofluide hybride (MWCNT/AL2O3) a des différentes fractions

de concentration et soumis a des conditions climatiques .

Un code sous langage Fortran a été développé simulant le systeme de stockage thermique(SST).
Apres validation, ce code a permis d’étudier le SST utilisant différents types d’huiles végétales.
Cette ¢tude a fait I’objet de la premiére partie du dernier chapitre. Dans la deuxiéme partie du
chapitre 3, nous avons couplé le code du PTC (développé dans le chapitre 2) a celui du SST

(développé dans la 1ére partie de ce chapitre). Ce code a permis d’étudier le comportement du



systéme SHC (couplage PTC a SST) durant les phases de charge et de décharge .L’efficacité du
SHC est approuvée



Chapitre 1 : Etat de Part



Chapitre 1 : Etat de Part

1. Introduction

Victime d’un réchauffement climatique dévastateur, notre plancte est en danger. Au cours des
dernicres années la consommation énergétique dans le monde ne cesse d’augmenter induisant ainsi
une hausse des émissions de gaz a effet de serre et détruisant I’équilibre planétaire. Le recours a
une énergie vert, non polluante et durable, devient une nécessité pour sauver la planéte. A chaque
débat sur le changement climatique et ses effets dramatique, les énergies renouvelables figurent en
téte de la liste des changements que le monde peut mettre en ceuvre pour éviter les effets néfaste
de la hausse de température. Les sources d’énergies renouvelables telles que le solaire, 1’€olien, la
géothermie et la biomasse sont inépuisables, disponibles en permanente et propres. Plusieurs
recherches rencontrées dans la littérature se sont intéressées a I’étude des énergies renouvelables
et de leurs exploitations. L’énergie solaire est 1’énergie la plus disponible sur terre. Elle se base
sur la conversion des rayons solaire en énergie thermique, cinétique ou photovoltaique suivant son
utilisation. Diverses technologies sont basées sur le principe de conversion de 1’énergie solaire. On

peut les classer en trois principales technologies :

Capteurs thermiques : Leur principe de fonction est basé sur la transformation du rayon solaire

absorbé par I’absorbeur en chaleur cédé au fluide caloporteur. Cette énergie thermique produite
peut étre utilisée dans les applications de climatisation et de chauffage des locaux, séchage agricole

et aussi production d’eau chaude sanitaire et d’¢électricité.

Les modules solaires photovoltaiques : Leur principe de fonction est défini par I’absorption de la

lumiére (photons) par un matériau semi-conducteur d’ou la création d’un courant électrique

contenu qui sera stocké dans des batteries ou utilisé directement.

Les capteurs solaire photovoltaiques/thermiques (PVT) : Ces types de capteur sont congus a la fois
pour produire de 1’¢lectricité photovoltaique et récupérer 1I’énergie thermique provenant du solaire.
Ces capteurs sont une combinaison d’un capteur thermique et d’'un module photovoltaique au sein

d’un méme dispositif.



Les capteurs thermiques ont intéress¢ plusieurs chercheurs durant la derniére décennie. Les
travaux rencontrés dans la littérature s’intéressent principalement a améliorer leur fonctionnement

pour avoir un meilleur rendement thermique.

Dans ce chapitre 1, nous nous proposons d’effectuer une revue de I’état de 1’art sur les technologies
des capteurs solaires et leurs applications thermiques, les machines de production du froid par

absorption et les systémes de stockage de la chaleur

2. Etat de I'art sur les technologies des capteurs solaires thermiques

2.1. Capteurs cylindro-parabolique

Les capteurs cylindro-parabolique (PTC) sont parmi les technologies les plus matures. Ils
produisent de la chaleur a des températures allant jusqu’a 400°C en vue de la production par
exemple d’¢lectricité ou des applications de chaleur industrielle. La figure 1.1 montre un exemple
de capteur PTC. Il est constitué¢ d’un miroir cylindro-parbolique linéaire qui collecte et concentre
les rayons solaires sur un tube récepteur placé le long de sa ligne focale. Généralement la surface
du récepteur est traitée avec un revétement sélectif qui a une capacité d’absorption élevée pour les
rayons solaire et faible émittance pour les rayonnements thermiques. Le récepteur est entouré par
une couverture en verre pour réduire ses pertes de la chaleur par convention. La couverture en
verre a un revétement antireflet pour améliorer la transmissivité et réduire les pertes de chaleur par
rayonnement du récepteur. Afin d’optimiser I’absorption des rayons solaires, I’absorbeur est placé
sur axe de rotation du capteur cylindro-parabolique. Ce dernier permet de suivre les rayons solaires
durant la journée. Le choix du fluide caloporteur est sélectionné selon ses propriétés physico-
chimiques (viscosité, chaleur latente de changement de phase, capacité thermique et propriétés
anticorrosives) et la température maximum de fonctionnement. Par exemple pour les centrales
solaires a concentration a capteurs cylindro-paraboliques, les huiles synthétiques thermiques sont
généralement utilisées. Ils peuvent atteindre une température de 400°C. Plusieurs centrales solaires
a capteur cylindro-parabolique sont installées dans le monde ; citons par exemple la centrale solaire
thermodynamique SEGS dans le sud de la Californie qui a une puissance installée totale de 354

MWe, la centrale Nevada Solar One aux Etats-Unis avec une puissance de 64 MW [1,5].



Figure 1-1: Capteur cylindro-parabolique [1]

2.2. Capteurs linéaires de Fresnel

Les centrales solaires a miroirs de Fresnel sont utilisées depuis les années 1960 apres I’invention
du plastic polymethylmethacrylate (PMMA). Elles deviennent de plus en plus compétitive que
celles a base de PTC. Elles sont constituées principalement des miroirs plans disposés en lames
paralleles appelées « réflecteurs linéaires » (Figure 1.2). Chaque miroir peut pivoter autour d’un
axe permettant de suivre la course du soleil pour rediriger et concentrer en permanence les rayons
solaires vers un tube absorbeur fixe et horizontal. Contrairement aux capteurs PTC, les miroirs de
Fresnel sont plus simples a fabriqué mais avec une performance optique inférieurs d’environ de
30%. Le fluide caloporteur, circulant dans I’absorbeur, peut atteindre une température de 500°C a
la sortie. L’énergie récupérée par ce fluide est transférée a un circuit d’eau pour produire de la
vapeur d’eau. Cette vapeur actionne une turbine qui génére de 1’¢lectricité. Il existe deux types de
capteurs linéaires de Fresnel. Le premier se compose par deux systémes de réflexions qui sont les
miroirs de Fresnel et un autre réflecteur, de type cylindro-parabolique situé¢ au-dessus du tube
absorbant. Le deuxiéme comporte un systéme a multi-récepteur qui utilise des miroirs entrecroisés
dont chacun a un récepteur différent. Ce type de capteur a I’avantage d’une grande couverture du
sol ainsi qu’un gain thermique grace a 1’absence du second réflecteur cylindro-parabolique.
Plusieurs centrales solaires a capteur de Fresnel existe dans le domaine industriel citons par

exemple : Celle de Fresdemo a Tabernas (Espagne) avec une puissance de 800 kW. [1,6]



Tube horzontal

Figure 1- 2 : Capteur linéaires de Fresnel [1]

2.3. Concentrateur parabolique

Le concentrateur parabolique composé (CPC) est considéré comme une option potentielle pour la
concentration des rayons solaire depuis les années 1960. Le CPC est class¢ comme un
concentrateur ponctuel. Il assure le suivi de la position du soleil suivant deux axes : en azimut et
en élévation. Il utilise des surfaces réfléchissantes paraboliques pour concentrer les rayons solaires
dans le foyer de la parabole ou se trouve le récepteur (Figure 1.3). Ce dernier transforme les rayons
solaires concentrés en chaleur. Les surfaces réfléchissantes paraboliques sont traitées
(généralement en aluminium) pour assure la réflexion du maximum des rayons solaires vers
I’absorbeur. Le systeme a réflecteur parabolique peut atteindre des températures plus élevées et
peut atteindre 1500 °C sur le récepteur. En utilisant un moteur de Stirling placé au foyer de la
poursuite, les concentrateurs sont classés parmi les générateurs électriques les plus performants.
Pourtant, ils ne sont pas bien développés par les chercheurs afin étudier leurs performances
optiques. On peut citer quelques exemples de concentrateurs paraboliques composés (CPC) : Les
grands capteurs paraboliques de ’université nationale Australienne SG3 et SG4 ; EURODISH

situé a Font Romeu Odeillo (Pyrénées-Orientales, France ; “'Dish-stirling'* situé¢ a Phoenix [1,9].
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Figure 1- 3: Capteur linéaires de Fresnel [1]

2.4. Centrale a tour

La centrale solaire a tour est dotée d’un concentrateur ponctuel qui réfléchit les rayons solaires
vers un absorbeur placé au sommet d’une tour (Figure 1.4). Cette centrale est composée
essentiellement par un champ de miroirs, appelés héliostats situés au sol autour d’une tour. Les
héliostats sont des miroirs plans montés sur des supports et dotés d’un systeéme de suivi de la
course du soleil selon deux axes. Ces miroirs concentrent les rayonnements solaires sur un
récepteur (chaudiére) situant au sommet de la tour. Grace a la géométrie de la répartition de ce
systeme, les pertes de chaleur vers I'ambiance sont réduites. Ce type de concentration permet
d’atteindre des températures élevées du fluide caloporteur a la sortie de la chaudiére (entre 200°C
et 1000 °C). Les fluides caloporteurs les plus utilisés sont la vapeur d'eau, 'air et les sels fondus.
Le principal avantage de cette technologie est la necessité d’entretien faible avec un mécanisme
simple. Les exemples le plus connus de ce type de centrale sont : la centrale a tour PS situé¢ a
Espagne avec une puissance 11 MW et production de 24.3 GWh/an. La centrale GEMASOLAR
situé aussi a Espagne (Séville) avec une capacité de 19.9 MW. [1, 10,11]



Figure I- 4: Centrale solaire a tour

3.Etat de I'art sur la technologie de la machine 2 absorption

Les systemes a absorption constituent une alternative intéressante a ceux a compression. Ils
remplacent le compresseur mécanique (utilisant 1’énergie €lectrique) par un autre thermique dont
I’énergie peut provenir d’une source solaire. Dans le domaine de la climatisation solaire, les
machines frigorifiques a absorption sont prometteuses et deviennent compétitives par rapport aux
systetmes a compression mécanique de la vapeur du fluide frigorigéne. Le coefficient de
performance (COP) d’une machine a absorption est de ’ordre de 0.7 a 1.0. Il est relativement
faible comparé aux machines a compression mécanique mais les machines a absorption offre
I’avantage d’exploiter les énergies renouvelables. Elles présentent donc une solution intéressante
et sérieuse pour réduire la consommation en énergie €lectrique et par conséquent les émissions
des gaz a effet de serre. De plus le fluide frigorigeéne utilisé est nocif pour 1’environnement.
Actuellement, le colit d'investissement d'une machine a absorption de petite puissance paraitre
¢levée par rapport au choix limité des fabricants et des puissances disponibles. Dans ce contexte,
des investigations sont menées par les chercheur afin d’améliorer leur efficacité et réduire leur

coGt[12-18].

La base de ces technologies est de produire du froid a partir de 1’énergie thermique. La machine a
absorption se base sur 1’absorption d’un fluide frigorigene par un fluide absorbant et utilise pour

celaune source de chaleur avec un faible apport électrique. Elle est représentée par la combinaison



de deux cycles de Rankine, I’un frigorifique et I’autre moteur (Figure 1.5).

- Le cycle frigorifique de Rankine permet de fournir de 1’énergie a une source chaude et de
prélever de I’énergie a une source froide utilisant un fluide frigorigéne qui change de phase
aux température et pressions souhaitées.

- Le cycle moteur de Rankine permet de produire un travail mécanique a I’aide d’une

turbine. Dans notre cas la production du travail est grace aux phénomenes d’absorption et

de désorption.

Condenseur Bouilleur

=

N
w ( 3
&
) <
3 Turbine :
I
I
I
________________ } 2 ] 3
Evaporateur — =3
Absarbeur
Cycle frigorifique: Production de froid Cycle moteur: Production de travail mécanique

Figure 1- 5: La combinaison de deux cycles de Rankine [13]

Une machine a absorption comporte de 4 ¢éléments différents : condensateur (H.P), absorbeur

(B.P), évaporateur (B.P) et bouilleur (H.P). (Figure 1.6)

*Condenseur : Il est identique a celui d’une machine a compression. La température Tm du fluide

caloporteur alimentant le condenseur détermine la température de condensation et donc la pression
dans I'ensemble de bouilleur/condenseur. La vapeur du réfrigérant est condensée a la surface du
serpentin de refroidissement. La chaleur latente enlevée par 1'eau de refroidissement est rejetée
vers une tour de refroidissement. Le liquide réfrigérant s'accumule dans le condenseur puis passe

a travers un orifice vers 1’évaporateur.
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Figure 1- 6: Machine a absorption simple effet [19]

*Absorbeur : C’est le composant qui assure 1’absorption de la vapeur de fluide frigorigéne formée
dans I'évaporateur par la solution issue du générateur. La réaction d’absorption génere de la
chaleur ; la réaction est exothermique. Cette chaleur libérée par 1’absorbeur est évacuée par un
fluide caloporteur a la température moyenne (Tm). La solution, obtenue a la sortie de ’absorbeur,

est préchauffée dans un échangeur de chaleur et renvoyée au générateur ou le cycle se répete.

*Evaporateur : Le frigorigéne sous forme liquide et acheminé du condenseur vers 1’évaporateur

ou il sera vaporisé en présence d’un échangeur dans lequel circule un fluide caloporteur. La
température de ce dernier diminue. En effet la quantité de chaleur nécessaire pour vaporiser le
fluide frigorigeéne est puisée de celle contenue dans le fluide circulant dans I’échangeur. L’eau
glacée dans I’échangeur est refroidie jusqu'au point de consigne sélectionné et la vapeur du

réfrigérant est acheminée vers l'absorbeur.

*Générateur : la solution diluée est transférée vers le générateur a 1’aide d’une pompe puis elle
est amenée a 1’ébullition grice a I’échangeur alimenté un fluide chaud en provenance de la source
de chaleur libérant ainsi de la vapeur de réfrigérant .Cette vapeur a haute pression est acheminée
vers le condenseur. La solution pauvre en fluide frigorigéne s’écoule ainsi dans le puisard du
o Ly . . .
générateur puis a travers un échangeur de chaleur avant d'entrer de nouveau dans la section de

I'absorbeur.
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Deux types de machine a absorption sont rencontrés dans la littérature ; machine a absorption

simple effet et machine a absorption double effet :

Machine a absorption simple effet : Elle est la plus utilisée vue sa simplicité et sa faible
température de source chaude malgré sa faible efficacité (COP inférieur a 1). La figure 1.7
présente son schéma de principe. L’échangeur thermique est généralement utilisé pour
préchauffé la solution riche en réfrigérant. Plusieurs études expérimentales ont montré
I’intérét de I’échangeur thermique puisqu’il permet d’augmenter le COP d’environ 60%
[18]. Elle est adaptée particulierement a la climatisation solaire.

& Qco ﬁ Oge

Condenseur Générateur

[

Evaporateur Absorbeur

ﬁ Qev 5' Qab

Figure 1- 7: Machine a absorption a simple effet avec échangeur de chaleur

Machine a absorption double effet (Figure 1.8 a) : Elle présente deux générateurs et deux
échangeurs de chaleur. Le générateur 1, a haute pression, est chauffé par une source de
chaleur extérieure. Le générateur 2, a basse pression, utilise comme source d’énergie
celle de la vapeur frigorigéne produite. Ceci permet de mieux séparer le fluide frigorigene
de la solution.

La figure 1.8 b présente une autre configuration possible qui s’appelle machine a double
effet a écoulement parallele. Elle est utilisée généralement pour réduite la haute pression
du cycle. Dans cette configuration, la chaleur fournie au générateur 1 est la méme chaleur
dégagée lors de I’absorption comme énergie motrice pour le générateur 2 a basse pression.

Ce cycle est souvent utilisé pour les couples volatiles comme NH3/H>O
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Figure 1-8:Cycle a absorption a double effet (a)(Ecoulement en série) (b) (Ecoulement en
paralleéle)

Le choix du couple absorbant/ fluide frigorigéne pour la machine a absorption dépend de plusieurs
criteres (thermodynamiques, thermiques, chimique, technico-économiques) pour son bon

fonctionnement.

Pour le fluide frigorigéne : la chaleur latente de vaporisation est 1’une des propriétés physiques
la plus importante puisque le fluide frigorigéne passe d’un état a un autre (liquide/vapeur). Plus la

chaleur latente est grande, moins de travail nécessaire au fonctionnement du cycle est élevé.

Pour I’absorbant : la pression de vaporisation de I’absorbant est une propriété importante ; c’est

la pression a laquelle 1’absorbant liquide se vaporise. Cette pression doit étre la plus basse possible
par rapport a celle du fluide frigorigéne pour qu’il ne soit pas partiellement évaporé lorsqu’il est

chauffé dans le générateur.

Pour le mélange : la température/pression de cristallisation est aussi une propriété physique

importante. En fait, le mélange ne doit pas présenter de phase solide sur tout le cycle pour éviter

I’endommagement de la machine.
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Les fluides frigorigenes les plus utilisés en climatisation et en réfrigération sont ceux qui présentent
d’enthalpie de vaporisation élevée.
Exemple : Ammoniac = chaleur latente de vaporisation de 1369.5 KJ/Kg [100°C ; -75°C]
Eau - chaleur latente de vaporisation comprise entre 1200 KJ/Kg et 2500KJ/Kg
[327°C ; 7°C]
Les deux grandes familles de machines a absorption sont les machines a couple ammoniac/eau
(H2O/NH3) et eau-bromure de lithium (H>O/LiBr) (fluide frigorigéne-absorbant).
H;0/NH; : Ce couple est utilisé pour des applications de climatisation et aussi pour la réfrigération
due a sa température de solidification basse (soit pour I’ammoniac, soit pour le mélange
eau/ammoniac). En fait, il n’y a pas de cristallisation possible sur les plages de fonctionnement
en pression et température. Généralement, le couple H>O/NH3 est utilis¢ dans les thermo-
transformateurs de chaleur a absorption, alors qu’il est moins adapté aux applications de
récupération de chaleur a haute température a cause des pressions tres élevées requise (Psaturation =
51 bars a T=90°C). Le couple ammoniac/eau est toxique pour I’homme et corrosif pour de
nombreux matériaux. Un autre probléme, que présente ce couple, est que son écart de pression de
vapeur entre 1’absorbant et le fluide frigorigeéne est faible ce qui mene a la présence de la trace
d’eau dans la vapeur d’ammoniac a la sortie du générateur. Pour le résoudre, on ajout un rectifieur.
Ce dernier a un role de purifier le réfrigérent avant son introduire dans le condenseur.
H>0/LiBr: Le couple eau/Bromure de Lithium est utilisé dans les machines a absorption pour les
applications de la climatisation car il ne produit pas du froid négatif. En fait, les propriétés
physiques de 1’eau ne permettent pas son €évaporation en dessous de 0°C. Ce couple présente une
basse pression de vapeur de 1’absorbant par rapport a celle du frigorigéne ce qui élimine la présence
de la trace de bromure de lithium dans la vapeur d’eau a la sortie du générateur et ne nécessite pas
une colonne de distillation. Il a des nombres avantages tels que, une bonne capacité de transfert de
masse et de chaleur, faible toxicité et bon coefficient de performance. Cependant, il présente un
inconvénient important a savoir une cristallisation possible si la quantité de bromure de lithium est
important par rapport a la quantité d’eau dans la solution; ce qui risque la solidification du mélange
sur les plages de fonctionnements en pression et température. Aussi ce couple présente une forte
corrosivité de la solution saline et la solubilité limité du LiBr. Le tableau 1.1 présente quelques

types des machines a absorption de petite puissance de couple HoO/LiBr .
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Tableau 1.1: Machines a absorption de petites puissances

Fabricant EAW Sonnenklima Rotartica Yazaki SC 5
Couple frigorigéne- H>O/LiBr H>O/LiBr H>O/LiBr H>O/LiBr
absorbant

Puissance frigorifique 15 10 4.5 17.6
[kWref]

Température de 90/80 75/65 90/85 88/83
régénération (entrée/sortie)

[°Cl

Température de 30/35 27/35 30/35 31/35
refroidissement

(entrée/sortie) [°C]

Température d’eau glacée 17/11 18/15 13/10 12.5/7
(entrée/sortie) [°C]

cop 0.71 0.77 0.67 0.70
Puissance électrique [W] 300 120 600 400

4. Systéme de stockage d’énergie thermique

La centrale solaire thermodynamique pose fortement un probléme du stockage vue la nature du
rayon solaire. Cette derniére présente une source d’énergie intermittente, discontinue et aléatoire,
alors que la demande énergétique est permanente et variable. Pour qu’une production de 1’énergie
thermique soit efficace, optimisée et couvrir les besoins en continu, il est nécessaire de développer
une solution pour son stockage. Le stockage d’énergie thermique était utilisé depuis le XXIe siécle.
Dans les années 80, Il apparait comme étant un outil important et compétitif dans des nombreux
domaines tel que les centrales solaires thermiques a concentration, 1’industrie et I’habitat surtout

apres le premier pic pétrolier de 1973[20,25].

Dans ce cadre deux types de stockage se présentent :
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-stockage a courte terme dont 1’objectif est de maintenir la production constante pendant

les périodes nuageux.

-stockage a long terme (stockage de masse) dont 1’objectif est d’adapter au mieux la
production a la demande et améliorer I’efficacité de la centrale solaire. Ce type de
stockage est généralement le plus utilisé dii a sa réponse assez longue qui augmente son

efficacité.

Le stockage de 1’énergie se déroule sur trois grandes étapes : (Figure 1.9)

Charg.e ou Stockage de Dec.har'ge ou
emmagasinage de I'énergie restitution de
’énergie solaire I’énergie stockée
, 2éme phase .
lére phase 3éme phase

Figure 1.9. Cycle de stockage

1ére phase : Cette phase correspond a la montée en température du milieu de stockage jusqu’a la

saturation.

2éme phase : Cette phase correspond au moment ou le dispositif de stockage ne regoit plus
d’énergie venant de la source (soit car la source n’émet plus, soit car le systeme de stockage est

saturé) et il n’y a pas de demande d’énergie du systeme de stockage.

3éme phase : Cette phase correspond a la restitution de I’énergie stockée pour satisfaire les

besoins en énergie du systeme.

Pour classer les systemes de stockage, trois phénomenes physiques sont distingués ; énergie
sensible (stockage par variation d’enthalpie sensible), énergie latente (stockage par enthalpie de

changement de phase) et réaction chimique endo/exothermique (stockage thermochimique).

4.1. Stockage par variation d’enthalpie sensible

La figure 1.10 montre les différents types de stockage par chaleur sensible. Ces types de stockage
sont les plus simples et les plus connues. IIs se basent sur les propriétés physiques du matériau

de stockage comme la densité, la chaleur spécifique, la conductivité thermique et la plage de
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température de fonctionnement. Ces parameétres sont trés importants pour le choix et le
dimensionnement de tel systéme de stockage. La quantité¢ de la chaleur emmagasiner dans un

matériau qui subit une variation de température est :

Es = fTT;E’;d m.C, dT (1.1)

Son principe de fonctionnement est d’augmenter la température du matériau de stockage, maintenir
ce dernier a cette température constante puis céder cette chaleur par simple transfert au fluide

caloporteur.

Storage thermique

Stockage de
vapeur : la vapeur

Stockage mixte :
Présente a la fois des

Stockage passif dans
un milieu solide :

Nécessite un fluide surchauffée matériaux solides et
caloporteur pour stockée sous liquide
transmettre ou pression dans un
récupérer I’énergie réservoir

thermique stockée

Stockage actif
dans le fluide

— \

Stockage actif a deux Stockage actif a un réservoir
réservoirs : 1’un froid et ou thermocline : le fluide
I’autre chaud dans le réservoir est stratifié

Figure 1.10. Différents types de stockage thermique par chaleur sensible
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4.2. Stockage par chaleur latente

Le stockage par chaleur latente est un systeme de stockage passif vue que le fluide caloporteur est
séparé du matériau de stockage (PCM). Le fluide passe seulement pendant la charge et la décharge
dans le réservoir de stockage a travers des échangeurs de chaleur pour assurer le transfert de la
chaleur entre eux. Le systéme de stockage par chaleur latente aide a réduire le volume de stockage
par rapport a 1’utilisation du stockage par chaleur sensible alors que le choix du matériau et la
technologie utilisée sont plus complexes. La chaleur latente exploite le changement de phase
isotherme du matériau du stockage a pression constante. Ce type de stockage est basé sur la
chaleur absorbée ou récupérée par le PCM lors de son changement de phase solide/liquide ou

liquide/vapeur. La figure 1.11 montre les étapes de charge et décharge de tel systeéme de stockage.

Etape de charge : Etape de stockage : Etape de décharge :
I’énergie fournie au se fait a L’énergie stockée est
systéme du stockage température restituée en effectuant le

permet I’échauffement constante jusqu’a la schéma inverse. Le
du PCM jusqu’a la fusion de la totalité matériau PCM passe alors
température de du matériau PCM progressivement de 1’état
changement de phase liquide a 1’état solide

Figure 1.11. Cycle de stockage avec changement de phase

La quantité d’énergie stockée dans le PCM est donnée par:

Estocke = J, ™" m. Cps.dT +m.XL + [, “““m.C, . dT (1.2)

Tfroid fusion

La grande partie de I’énergie emmagasinée est comprise dans 1’enthalpie de changement de phase

(m.XL).

4.3. Stockage thermochimique

La figure 1.12 montre un schéma synoptique donnant les différents types de systeme de stockage
thermochimique. On rencontre les systémes a sorption et ceux a réaction chimique. Pour le

stockage a basse température (T=80°C), on trouve le stockage a absorption ou adsorption.

18



L’adsorption est un phénomene de liaison de surface. L’absorption d’un gaz par un fluide ou solide
est un phénomene souvent utilis€¢ dans les systemes de stockage. Les systemes de stockage a
réaction chimique sont souvent utilisés dans les applications solaires a concentration (température

de stockage de fonctionnement 200°C a 1000 °C)

Stockage thermochimique

T~

Réaction chimique : Pour les
applications de type solaire
concentré T= 200°C et 1000°C

La sorption : Pour le stockage
a basse température T=80°C

T~

Figurel.12. Différents types de stockage de chaleur thermochimique

Le principe du systeme de stockage thermochimique est basé sur une réaction réversible
endo/exothermique qui consomme ou bien libére une quantité de la chaleur soit par dissociation

soit par combinaison deux réactifs. Cette équation s’écrit de la forme suivante :
Réaction endothermique : AB+Q1 >A+B (1.3)
Réaction exothermique : A+B 2>AB+Q2  avec Q1=Q2 (1.4)

En fait, pendant la réaction endothermique, qui est la phase de charge, le réactif AB absorbe de
I’énergie QI et se décompose en deux produits A et B. Ces deux produits seront collectés

indépendamment afin de garantir un bon stockage de 1’énergie pour long terme. A la phase de

décharge, les deux produits réagissent de nouveau dans une réaction exothermique qui dégage une
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énergie Q2 et recompose de nouveau le produit AB.

Les réactions solide/gaz sont plus adaptés vue la facilité de la séparation et le stockage des réactifs

sans perte a longues terme. Le stockage thermochimique peut atteindre des densités de stockage

plus important que celle par chaleur sensible ou latente.

La quantité d’énergie stockée dans la réaction chimique (1.3) est exprimée comme suit :

T
Estoke :Z?]:l fTif m;. Cpi- dT + ny * XH,. + ng * XH,

(1.5)

Avec ni est le nombre de moles du produit et AHr est I’enthalpie de la réaction.

4.4. Comparaison entre différent type de stockage thermique

Le tableau 1.2 reporte les caractéristiques des différents types de systémes de stockage. Celui

thermochimique présente une densité volumétrique énergétique la plus élevés mais nécessite une

technologie complexe et manque de maturité

Tableau 1.2:Caractéristique des différents systemes de stockage thermique

Stockage par Stockage par Stockage
chaleur sensible chaleur latente thermochimique
Densité volumétrique Faible : 15-60 Moyenne : 50-1000 Elevée 100-500
énergétique kWh.m? kWh.m? kWh.m?
Température de Température de Température de Température de
stockage 1’étape de charge 1’étape de charge 1’étape de charge
Durée de stockage Limitée (perte de Limitée (perte de Théoriquement
charge) charge) illimité
Transport de Faible distance Faible distance Distance
I’énergie théoriquement illimité
Maturité Echelle Echelle pilote : 100  Echelle laboratoire : 1-
industrielle : 20 kWmn 5 kW
MW,
Technologie simple Moyenne complexe
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5. Travaux antérieurs pour le systéme de concentrateurs
cylindro-paraboliques

Plusieurs recherches dans la littérature ont été réalisées sur les concentrateurs cylindro-parabolique
pour 1’évolution et I’amélioration de ses performances et de son efficacit¢ dans 1’exploitation de
I’énergie solaire. Dans ce but, un modele mathématique développé par A.Siquaira et al [26] permet
de déterminer I’efficacité¢ thermique, Optique et les pertes thermiques. Ils présentent le profil
temporel de la température du concentrateur cylindro-parabolique sous le climat brésilien.
[.Yilmaz et al [27] ont fait une analyse thermo-mathématique compléte du PTC. Sur la base des
parametres réels du systéme, des modeles solaires (optiques et thermiques) ont ét¢ développés en
utilisant des corrélations algébriques différentielles et non linéaires. Ces modeles ont été appliqués
aun PTC existant pour analyser les caractéristiques de performance dans différentes conditions
de fonctionnement. Parmi les résultats, les auteurs concluent que les pertes optiques sont les
parametres le plus variable et affectent 1’efficacité du PTC par rapport aux pertes thermiques. Aussi,
I'état annulaire du récepteur a un effet considérable sur I’efficacité thermique surtout avec
I’augmentation de la vitesse du vent. A.A.Hachicha et al [28] ont développé un modele numérique
permettant d’analyser les performances optique et thermique du PTC avec une répartition non
uniforme du flux solaire autour du récepteur. Le modéle optique est comparé aux solutions
analytiques rencontrées dans la littérature alors que le modéle thermique est comparé aux mesures
expérimentales des Sandia National Laboratoires. Les résultats obtenus montrent une bonne
validation du modele. Ce modele est capable d’estimer raisonnablement aussi bien les pertes de
chaleur que la température dans le PTC. De plus, il est capable de prédire le comportement optique
et thermique du PTC sous différent conditions de fonctionnement. N. Hamani et al [29] ont simulé
numériquement la température de sortie de I’eau dans le PTC sous le climat de Biskra. Ils montrent
qu’au 21 juin a midi solaire vrai, la température de sortie de I’eau attient le 430 K. Une étude
d’investigation optique d’un PTC a travers un modele mathématique exploité par M.Ghodhbane
et al [30] a été effectuée sous les conditions climatiques d’Algérie. L’étude montre que le
rendement optique du collecteur a dépassé les 61% avec un diametre externe du récepteur égal a
0.07 m, une distance focale égale a 3.76 m et un rapport de concentration égal a 68.39. Les résultats
prouvent la possibilit¢ d’exploiter 1’énergie solaire en Algérie par 1’utilisation du PTC.
T.E.Boukelial et al. [31] ont mené une ¢étude dont I’objectif est de développer une nouvelle

méthodologie de simulation et d’évaluation de performance du PTC. Deux types de fluide
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caloporteur différent sont considéres : huile thermique et sel solaire. Le résultat de cette étude
montre que ’huile thermique a une meilleure performance que le sel solaire avec 67% et 48 % en
juin et décembre respectivement. Dans le but d’améliorer la conception du PTC, S.Thappa et al
[32] ont mené une étude sur I’impact de la taille du tube récepteur sur sa performance. En effet,
ils ont fait une comparaison pour deux tubes récepteurs différents pour le méme réflecteur
parabolique, de leurs effets sur I’efficacité du systéme et sur le coefficient de perte. Les résultats
montrent que pour un diametre de tube récepteur plus important, le rapport de concentration
augmente, ainsi le coefficient de perte diminue et I’efficacité du systéme s’améliore. M.A .Ehyaei
et al [33] ont étudié les performances du PTC en se basant sur I’analyse énergétique, exégétique
ainsi que économique. Une technique d’optimisation multi objectif (MOPSO) était utilisée pour
déterminer I’efficacité exégétique maximale et le cotit de production de chaleur minimale de PTC.
Les résultats montrent que 1’efficacité exégétique, 1’efficacité énergétique et le cotit de la chaleur
sont 29.22%, 35.55%, et 0.0142 $/kWh respectivement. M. Yaghoubi et al [34] ont effectué une
analyse numérique et expérimentale de perte de charge dans les tubes absorbeurs des PTC pour un
champ de capteurs Shiraz (Iran) de 250 kW. Cette analyse a étudié I’impact d’une défaillance des
tubes collecteurs de chaleur pour 3 types différents : vide, vide perdu, tube de verre brisé. Les
résultats montrent que la perte de charge du tube a vide perdu est supérieur de 40% que celle a
enveloppe sous vide, ce qui entraine une réduction de 3 a 5 % de la performance thermique du
collecteur. Pour le tube de verre brisé, la quantité de perte de chaleur a une augmentation

considérable qui réduit les performances thermiques de 12-16%.

Les nanoparticules dispersées dans un fluide de base tel que 1'eau ou l'huile peuvent améliorer le
transfert de chaleur a 1'intérieur du PTC. Contrairement aux fluides caloporteurs conventionnels, les
nanofluides ont une excellente conductivité thermique et un excellent coefficient de transfert de
chaleur. Vu que les solides ont des valeurs de conductivité thermique plus élevées que les liquides,
le mélange entre les nanoparticules solides et le fluide peut entrainer une suspension aux propriétés
thermophysiques supérieures. L’utilisation de nanofluides comme fluide caloporteur dans le PTC
diminue la résistance thermique par convection entre le fluide et le tube, ce qui entraine une
augmentation de la productivité thermique. Hachicha et al. [35] ont étudi¢ L'amélioration thermique
de PTC a l'aide de nanofluides. Les résultats montrent que I'augmentation de la concentration de
nanoparticules de MWCNT de 0,05 % a 0,1 %, puis a 0,3 % augmente le nombre annuel moyen de

Nusselt de 12 %, 16 % et 21 %, respectivement, comparent au fluide conventionnel. Bellos et al.
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[36] ont développé une analyse thermique pour évaluer les performances du PTC en utilisant des
nanoparticules de CuO et Al,O3 dans I'huile synthétique comme fluide de base. Leurs recherches
ont aboutis que l'utilisation de nanofluides dans le PTC a augmenté 1'amélioration du transfert de
chaleur de 50 % et le nanofluide CuO étant plus performant que le nanofluide Al,Os. Elles montrent
aussi qu’avec un rapport de concentration élevé et a un faible débit massique de nanofluide, CuO et
AlO3 ont une amélioration de 1,26 % et 1,13 % de l'efficacité thermique PTC, respectivement.
Sous les conditions climatique de Téhéran, les évaluations énergétiques et exégétiques d'un PTC avec
AlOs/eau et CuO/eau comme fluide caloporteur ont ét¢é menées par Ehyaei el al.[37]. Leurs
recherches ont conclu que I'efficacité exégétique moyenne annuelle pouvait étre améliorée de 1,98
% et 0,93 % lors de l'utilisation d'AlbOs/eau et de CuO/eau comme fluides caloporteur,

respectivement.

D.Pablo et al [38] ont réalis¢ des études pour prédire le comportement de PTC pour des
applications de chauffage utilisant des nanofluides comme fluide caloporteur (aluminium-eau). Le
modele thermique est basé sur un circuit de résistance thermique pour obtenir les flux de chaleur a
travers les surfaces durécepteur. Les auteurs montrent qu’avec 1’aluminium —eau, le gain de chaleur
et I’efficacité thermique s’améliore de 0.3W/m et de 0.03% respectivement par rapport a I’eau.
Cette étude prouve aussi que le comportement thermique a été amélioré méme si le collecteur était
un récepteur non évacué avec des pertes thermiques €levées en comparant a un récepteur évacué.
Y.Wang et al [39] ont etudi¢ les performances du systeéme PTC utilisant AL,Os/nanofluide d’huile
synthétique comme fluide caloporteur avec des distributions de flux de chaleur non uniforme. Les
résultats montrent que le gradient de température et la température maximale dans I’absorbeur

sont réduits en utilisant le

nanofluide et que le rendement du PTC s’améliore. Aussi la déformation de I’absorbeur diminue
avec la concentration des particules de nanofluide en particulier dans la direction radiale. Le
déplacement dans cette direction diminue de 2.11 mm a 0.54 mm lorsque la fraction volumique
augmente de 0 a 0.05. Sharma et al [40] ont mis en place un cadre expérimental et mené une étude
sur l'effet de deux nanofluides différents d'Al>Os/eau et de CuO/eau a 0,01 et 0,05 vol. % sur les
performances thermiques PTC. Ils ont compar¢ les résultats avec de 1'eau comme fluide de travail.
Les résultats ont indiqué que le nanofluide CuO/eau pourrait provoquer I’amélioration thermique
la plus élevée ; suivi du nanofluide Al>Os/eau et de I’eau. Plus précisément, ils ont constaté qu’en
utilisant 0,05 vol. % de CuO et Al2Os avoir une efficacité thermique globale maximale de

15,25 %. Alors que cette valeur pour le nanofluide AlOs/eau et I’eau elle-méme était

23



respectivement de 12,39 % et 10,58 %. Cela signifie que 1’utilisation d’un nanofluide CuO/eau a
entrainé une augmentation d’environ 44 % de I’efficacité par rapport a I’eau. Mwesigye et al.
[41,43] ont mené cinq études utilisant des simulations CFD sur le PTC pour étudier 1'effet de
différents nanofluides sur leurs performances thermiques. Dans la référence [42], ils ont utilisé du
Nanofluide Al>Os/huile synthétique comme fluide de travail avec une fraction volumique allant
jusqu'a 8 % pour étudier I'amélioration du coefficient de transfert de chaleur par convection ainsi
que l'efficacité thermique. Les résultats ont montré qu'avec une concentration volumique de 8 %,
une augmentation de 76 % et de 7,6 % peut étre obtenue respectivement pour le transfert de chaleur
par convection et l'efficacité thermique maximale. En outre, le coefficient de transfert de chaleur
a une concentration volumique de 6 % et 4 % a augmenté respectivement de 54 % et 35 %. Une
augmentation significative de la perte de charge est également rapportée par les auteurs, dés que
la concentration volumique est dépose de 4 %. Cette perte de charge atteint environ 40 % a une
concentration volumique de 4 % d'Al2O3 dans un nanofluide. L’effet de I’augmentation de la
température €tait en faveur de la chute de pression car elle entraine moins de chute de pression le
long du tube avec ’augmentation de la température. Cependant, cet effet détruit I’effet du
nanofluide sur I’augmentation de I’efficacité thermique et du coefficient de transfert thermique.
Dans la référence [41], le coefficient de transfert de chaleur maximal et I'amélioration de
l'efficacité thermique de 38 % et 15 % ont été trouvés a une concentration volumique de 6 % de
CuO dans des nanofluides CuO/syltherm 800. Semblable a la référence [42] les auteurs ont signalé
une augmentation de la chute de pression. Des simulations supplémentaires ont été réalisées dans

la référence [43] sur le nanofluide Al,Os/eau afin de minimiser la génération d'entropie et de

trouver le nombre de Reynolds optimal pour différentes fractions volumiques d'Al>O3 situées dans
différentes sections d'un tube circulaire. Ils ont montré qu'a un nombre de Reynolds donné, les
performances de transfert de chaleur (nombre de Nusselt) et la valeur du facteur de frottement sont
presque les mémes quelle que soit la fraction volumique. 11 a également été prouvé qu’il existe une
section transversale optimale du tube qui provoque une génération minimale d'entropie. Chafie el
al. [44] ont mené une analyse expérimentale pour estimer les performances thermiques d'un PTC
sous les conditions climatiques de Tunis, Tunisie (Latitude 36°50" N et Longitude 10°44" E). Ils
concluent que 1'efficacité énergétique moyenne pour les jours nuageux et ensoleillés était de 19,72
% et 851 %, respectivement. De nombreuses ¢tudes ont ét€ menées pour améliorer les
performances thermiques et optiques des PTC en raison de leurs avantages substantiels. Comme

’utilisation d'huiles végétales [45], de sels fondus [46,47] et de nanofluides [48—53] pour améliorer
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les propriétés physiques du fluide caloporteur (HTF). Xiaowei Zhu el al. [54] propose un insert en
ruban ondulé pour le collecteur parabolique pour augmenter la transmission de chaleur dans le tube
absorbant. Ce qui augmente leurs performances par la diminution de taux de génération d'entropie
totale a l'intérieur du tube absorbant entre 30,2 % et 81,8 %. Jaramilloel al.[55] ont proposé
d’insérer un ruban torsadé pour augmenter la chaleur dans le tube récepteur. Ils ont développé un
modele thermodynamique pour évaluer I'efficacité d'un collecteur parabolique équipé d'un insert a
ruban torsadé. Ils ont trouvé que le nombre de Nusselt, le facteur d'élimination, le facteur de friction
et l'efficacité thermique pouvaient étre améliorés. Yilmaz el al. [56] ont mené des recherches
numériques sur la faisabilité d'utiliser un ruban torsadé détaché de 1’absorbeur pour améliorer le
transfert de chaleur dans un récepteur parabolique. Leurs recherches démontrent une amélioration
considérable des performances de transfert de chaleur, une réduction de 1’écart de température
circonférentiel (jusqu'a 68 %) et une augmentation du rendement thermique (jusqu'a 10 %) par

rapport a un récepteur avec un simple tube absorbant.

6. Travaux antérieurs pour les machines a absorption

De nombreuses études ont ét¢ menées dans le domaine de refroidissement a absorption par
'énergie solaire [57-59]. Sarbu et Sebarchievici [60] ont présenté une revue détaillée des
technologies de sorption fermée utilisées pour produire du froid a partir de 1'énergie solaire et ont
¢galement fait référence a de nouvelles approches pour améliorer 1'efficacité et la durabilité des
cycles de sorption de base. Les auteurs ont conclu que les technologies solaires de réfrigération a
sorption fermée constituent des alternatives intéressantes aux systémes conventionnels pour
répondre a la demande de climatisation des batiments de maniére durable et préservant de
l'environnement. Mazloumi et al. [61] ont modélisé un refroidisseur a absorption LiBr — H>O a
simple effet intégré a un PTC afin de répondre a la demande de refroidissement d'une maison. Les
résultats ont révélé que le débit massique du collecteur a un effet négligeable sur la surface
minimale requise du collecteur, alors qu'il a un effet significatif sur la capacité optimale du

réservoir de stockage. Said et al. [62] ont mené des simulations et des expériences sur une

conception modifiée d'un systeme de refroidissement solaire a absorption d’aqua/ammoniac a
effet unique. La modification comprenait la récupération de la chaleur perdue du déflegmateur et
de l'utilisation d’une unité de stockage du froid. Les performances du systéme de refroidissement
solaire ont été analysées a l'aide d'Engineering Equation Solver (EES), tandis que l'installation a

¢galement été installée et testée pendant deux jours pour vérifier l'exactitude du modele
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mathématique. Les résultats suggerent une amélioration du COP du refroidisseur de 10 % et 8 %
grace a larécupération de chaleur du déflegmateur et a I'unité de stockage du froid, respectivement.
Balghouthi et al. [63] ont étudi¢ la faisabilité d'un systéme a absorption a simple effet alimenté
par 1'énergie solaire. Ce systéme est testé sous les conditions climatiques Tunisiennes. Par une
analyse de sensibilité, en faisant varier la surface du collecteur, la pente du collecteur et le volume
réservoir de stockage, ils ont obtenu une conception optimale pour un fonctionnement fiable du
systéme du point de vue énergétique. Martinez et al. [64] ont mené une étude similaire pour obtenir
de nouvelles informations sur les performances des refroidisseurs solaire a absorption de faible
capacité utilisant différents types de collecteurs solaire thermiques. Ils ont constaté que les ETC
(Evacuated Tube Collectors) devraient étre préférés aux FPC(Flat PlatCollectors) dans les
refroidisseurs a absorption solaire a simple effet en raison de leur efficacité thermique la plus
¢levée. Mammoli et al. [65] ont analysé les performances d'un refroidisseur solaire a absorption a
simple effet sous différentes conditions de contrdle stratégiques. Le systéme étudié a été congu
pour répondre aux demandes de refroidissement et de chauffage d’un batiment de 1'Université de
Nouveau-Mexique aux Etats-Unis. Les résultats ont montré que la part solaire de la centrale peut
étre augmentée de 60 % si le ballon de stockage d'eau chaude est bien isolé. Les auteurs ont
¢galement suggéré un ensemble de recommandations de conception pour le capteur solaire,
stockage d'eau chaude, stockage d'eau froide et unités de traitement d'air. De plus, Al-Alili et al.
[66] ont mené une analyse thermo-économique de cycles d’absorption solaire a simple effet afin
d’évaluer leur performance sous le climat d’Abu Dhabi. Les résultats ont montré que le systeme
proposé consommait 47 % d'énergie électrique en moins que les cycles conventionnels de
compression de vapeur et la zone du collecteur s'est avéré étre le parameétre clé. Il a un impact sur

le temps de retour sur investissement de cofits d’investissement initiaux.

Weber et al. [67] ont rapporté les résultats de fonctionnement d’un systeme de refroidissement
solaire composé de deux machines d’absorption NH3/H>O couplé avec un concentrateur solaire

fresnel de 132 m? délivrant une température entre 140 °C et 200°C. Les deux machines a absorption

ont une capacité frigorifique de 12 kW avec un COP de 0.6 chacune. Le systéme de refroidissement
permet d’atteindre des températures de -12°C. Le systeme de stockage du froid est formé de quatre
ballons de 300L d’eau glacée. La capacité totale de stockage est de 110 kW. La quantité d’énergie
de refroidissement a été stimulée par trois flux de chaleur électrique. Selon 1’¢étude de cas, de coté

de I’eau le circuit a été modifié. Un systeéme de vannes actionnée manuellement permet de basculer
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d’un systéme a circuit unique (ou I’eau est sous pression) a un systéme a trois circuits indirect avec
une génération de vapeur direct. De méme coté eau froide, différent cas ont considérés
(refroidissement direct de la charge électrique sans stockage, chargement de stockage,
déchargement de stockage, charge de stockage simultanée et refroidissement de la charge
¢lectrique, fonctionnement en cascade des refroidisseurs, etc.) et ont été testés. En outre, des
modes de fonctionnement avancés qui représentent des applications industrielles et le
fonctionnement de systémes automatisés ont été étudiés. Pour les deux modes de fonctionnement
(fonctionnement a eau sous pression et fonctionnement a vapeur), les résultats du suivi concernant
I'évolution des consommations d'énergie thermique et électrique, les coefficients d'efficacité
énergétique thermique et €lectrique et les caractéristiques du circuit de commande et des capteurs
ont ét¢ présentés et discutés pour plusieurs jours d'exploitation. Bermejo et al. [68] ont testé au
cours de la période 2008-2009 un projet pilote d’une centrale solaire de refroidissement a 1'Ecole
d'Ingénieurs de Séville (Espagne). Un champ de concentrateur solaire a miroir de Fresnel linéaire
d'une superficie de 352 m? et alimentée directement en gaz naturel et de 1’eau chaude sous pression
pour une absorption a double effet LiBr — H>O d'une capacité frigorifique nominale de 174 kW.
La partie expérimentale s'est concentrée sur la taille et 1'encrassement des capteurs solaires, les
conditions climatiques, les déperditions thermiques des tuyauteries, le contrdle de fonctionnement
et couplage entre le capteur solaire et le refroidisseur. Le refroidisseur a absorption fonctionnait avec

un coefficient de performance moyen quotidien de 1,1 a 1,25.

Saghiruddin et Siddiqui [69] ont simulé un systéme a absorption en deux étapes qui fonctionne sur
des mélanges doubles. Ils ont utilis¢é LiBr-eau pour la premicre étape mais ont analysé les
performances globales du systeme en faisant varier le mélange pour la deuxieme étape. Les
mélanges utilisés pour la deuxiéme étape étaient de 'aqua-ammoniac, du lithium nitrate-ammoniac
et thiocyanate de sodium-ammoniac. Lithium nitrate-ammoniac et thiocyanate de sodium-
ammoniac requirent de températures élevées du générateur respectivement de 20 % et 45 % par
rapport au systéme eau-ammoniac. Ainsi, les auteurs n’ont conclu que le systeme d'absorption
d'eau-ammoniac alimenté par des collecteurs solaire plate est 1’option la plus économiquement
réalisable. Medrano et al. [70] ont analysé un systeme de réfrigération a absorption double-lift
travaillant avec les fluides organiques mixte (trifluoroethanol tetraethylenglycol dimethylether
(TFE- TEGDME), methanol-TEDME) et I’ammonia-eau géré par une petite puissance thermique
(70°C -100°C). Les résultats montrent que le coefficient de performance d’échange de vapeur

s’améliore avec le mélange de fluide organique. Avec TFE- TEGDME, ce coefficient est augmenté
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de 15% comparant avec 1’ammonia-eau. Monné et al. [71] ont étudié¢ les performances d'un
systéme solaire de refroidissement par absorption a simple effet de puissance 4,5 kW couplé a un
concentrateur de 37.5 m. Ils ont modélisé le systéme en utilisant le logiciel de simulation TRNSYS
et validé les résultats avec les données expérimentaux. Vue que I’effet de la température de I'eau de
refroidissement sur les performances et le COP du systéme, ils ont proposé d’installer un systéme
de refroidissement géothermique a été étudi€ et installé dans le systéme initial. Avec le modéele
proposé, les auteurs ont conclu que le COP du refroidisseur pouvait étre amélioré jusqu'a 42%.
Florides et al. [72] ont modélisé un systéme solaire de refroidissement par absorption dynamique
dans les conditions climatiques de Chypre avec une capacité de refroidissement de 11kW. IIs ont
optimisé le systetme en considérant les surfaces du collecteur, angle d'inclinaison, volume du
réservoir de stockage. Les auteurs ont également comparé le cotit du cycle de vie du refroidisseur
a absorption avec celui d'un refroidisseur conventionnel et ont conclu que le systeme solaire de
refroidissement par absorption ne peut étre réalisable que si I’unité de production par absorption
soit en série. Xu et al. [73] ont mené une étude de simulation concernant les performances de
l'absorption solaire a effet variable des systémes de refroidissement pour les conditions
météorologiques de Miami. L'influence de divers parametres, tels que la surface du capteur solaire,
le point de consigne de la température et le volume du réservoir de stockage sur les performances
du systeme a été étudiée. Les résultats de I'étude montre que les systémes de refroidissement
solaire par absorption a effet variable ont une plus grande efficacité que ceux a simple effet. Ils
ont des efficacités similaires mais un temps de travail moins long par rapport aux systémes solaire

de refroidissement par absorption a double effet.

7. Travaux antérieurs pour le stockage d’énergie thermique

L’¢énergie solaire est intermittente, non disponible la nuit et pendant les périodes couvertes. Un

systeme de stockage thermique est alors important pour assurer une meilleure exploitation de

L’énergie produite par le systéme solaire sur toute la journée. El-shaarawi et al [74] ont proposé
un systéme de réfrigération solaire a absorption (LiBr-H>O) de puissance de refroidissement de 5
kW pour une maison familiale typique a la ville de Dhahran, en Arabie Saoudite. Les résultats
indiquent que le systeme hybride de stockage de froid installé est le mode de stockage d'énergie
le plus approprié pour un fonctionnement continue sur toute la journée. B. Lamrani et al. [75] ont
¢tudié les performances thermiques du systéme de stockage thermique couplé avec un collecteur

solaire parabolique pour la production d'eau chaude d’un immeuble. Les résultats montrent que
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l'utilisation du systeme de stockage aide a fournir de I'eau chaude toute la nuit sans arrét.
Elbahjaoui et El Qarnia [76] ont étudié numériquement un collecteur plat (FPC) couplé avec un
systtme de stockage d'énergie thermique latente (LHTES) pour la production d'eau chaude
sanitaire individuelle. Un mode¢le thermique en régime transitoire est développé pour prédire le
comportement thermique du Systéme couplé FPC-LHTES dans les conditions météorologiques
de Marrakech (Maroc). La conception optimale du systeme de stockage est déterminée. Les
auteurs ont montré que l'utilisation du systéme LHTES est adaptée pour fournir de 1’eau chaude
tout la nuit pendant le fonctionnement. Ils ont également constaté que le débit massique de 1'eau
et le type PCM ont un effet significatif sur la température de 1’eau pendant le processus de
décharge. Teamah et al. [77] ont fusionné des modules cylindriques PCM dans un réservoir de
stockage pour la production d'eau chaude. FPC est utilis¢ comme Chauffage d’eau solaire (SWH)
couplé au réservoir de stockage a PCM. Un mode¢le thermique dynamique est développé pour
simuler le fonctionnement du systeme utilisant les conditions météorologiques de la ville de
Toronto (Canada). Les auteurs ont conclu que I'utilisation des PCM comme support de stockage
de chaleur conduit pour réduire le volume du réservoir de stockage d'environ 50 %. Haillot et al.
[81] a proposé un FPC est couplé a un LHTES pour la production d'eau chaude domestique. Les
performances du systéme étudi¢ ont été réalisées dans les conditions météorologiques de la ville
de Perpignan (France) et l'effet du PCM sur la consommation d'énergie a été étudié. Ils ont
démontré que I’utilisation du PCM dans le systtme de production d’eau chaude permet
d’augmenter 1’efficacit¢ du systéme. Récemment, Abdelsalam et al. [79] ont étudié
numériquement un FPC couplé a un réservoir de stockage incorporé aux PCM pour la production
d’eau chaude dans une maison individuelle typique. L'effet de I'utilisation du PCM et son volume
sur les performances thermiques du systéme est étudié. Ils ont confirmé que I'intégration du PCM

dans le stockage réservoir conduit a augmenter la fraction solaire et a réduire significativement le

volume du réservoir de stockage. Swiatek et al. [80] ont analysé expérimentalement un systéme
de chauffe-eau solaire a stockage intégré (ICSSWH). Ils ont découvert que la stratification était
plus élevée avec une plaque de stratification plus courte, et qu'elle augmente avec un flux de
chaleur plus important et des angles plus faibles. Une autre analyse d'un chauffe-ecau solaire
conique (CSWH) couplé avec un réservoir de stockage thermique dans des différentes conditions
de fonctionnement a été réalisée par Hussain et Lee [81]. Selon les conclusions expérimentales
considérée, I’efficacité maximale du CSWH a été atteinte pour un débit critique de 6 L/min. Yaici

et al.[82] ont réalisé¢ des simulations CFD instationnaires 3D pour étudié l'effet de plusieurs
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conditions de conception et de fonctionnement sur le comportement de l'écoulement de la
stratification thermique et de 1'efficacité globale d'un ballon de stockage d'eau chaude install¢ dans
des systémes d'énergie solaires thermiques. Selon les auteurs, ces simulations peuvent étre
utilisées comme un outil efficace pour optimiser les parametres des réservoirs de stockage
thermique. Gonzalez et al. [83] a été développée aussi une nouvelle plateforme de simulation
numérique pour évaluer la viabilité commerciale de 'approche thermocline, en termes d'efficacité
énergétique et la fiabilit¢ structurelle. Leurs investigations ont montré qu'une meilleure
performance de stockage et une meilleure résistance structurelle pouvaient étre obtenues avec la
plus faible différence de température. Azharul et Ashley [84] ont étudié le systéme de stockage
thermique stratifié pour déterminer les facteurs influant sur ses performances thermiques. Les
résultats indiquent que la stratification thermique s'améliore avec une différence de température
accrue, des vitesses d'entrée plus faibles et des rapports d'aspect plus €élevés. Une étude fait par
M.S. Shin et al. [85] vise a comprendre la conception efficace et la détermination des conditions
de fonctionnement optimales pour un réservoir de stockage thermique .Ils ont constaté que le
systeme a grande échelle présente une meilleure performance de stockage que le petit systéme en
termes de temps de chargement. Plus le temps de chargement augmente, plus le degré de
stratification diminue en raison de l'effet accru du transfert de chaleur. Angrisani et al. [86] ont
modélisé le comportement d’un réservoir d’eau avec une grande précision. Ils ont utilisé un
modele sous TRNSYS pour prédire le profil de température a l'intérieur d'un réservoir stratifié
avec plusieurs échangeurs de chaleur par rapport aux résultats expérimentaux. Un autre modele
unidimensionnel pour un réservoir de stockage d'eau stratifi¢ avec deux échangeurs de chaleur a
¢té dérivé par Rahman.A et al [87] et développé sous TRNSYS. Les résultats de la simulation

aident les concepteurs de batiments a déterminer la taille et la configuration d'un réservoir de

stockage thermique adapté a un systeme donné. Cette étude permet de prédire le comportement
en température de I'eau dans le réservoir et la température de sortie dans 1'échangeur de chaleur

lorsque la température d'entrée de I'eau chaude et celle de I'eau froide disponibles sont connues.

8. Conclusions:

Les études citées ci-dessus montrent I’importance du PTC, de la machine de production du froid
par absorption et du systéme de stockage thermique chacun séparément. Le couplage entre ces

composants améliore les performances mutuelles des différents composants.
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Dans ce cadre, la principale contribution du présent travail est d'étudier la faisabilité d'un systéme
de chauffage et de refroidissement solaire pour des grands batiments afin de leur fournir du froid
en été, le chauffage en hiver et 1'eau chaude sanitaire pour toute I'année. Le systéme se compose
d’un PTC et d'un refroidisseur a absorption a simple effet H2O/LiBr couplé a deux réservoirs de
stockage stratifiés ; 1'un avec double échangeur de chaleur pour le stockage thermique et 1'autre
avec un seul échangeur de chaleur pour I'eau chaude sanitaire. Afin de vérifier les performances
globales du systéme, un modele sera développer et simuler sous des différents conditions
climatiques maghrébin vue qu’elle dispose d’un potentiel énergétique solaire important. On
propose de développer un modéle mathématique 1D simple du PTC et de réservoirs de stockage

thermique.
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Chapitre 2: A Comparative Analysis of parabolic
trough collector (PTC) using a Hybrid Nanofluids



1. Introduction

L’¢énergie solaire est une source d’énergie renouvelable qui est la plus importante et la plus
disponible au monde. Cette énergie se présente comme une énergie verte, durable et non polluante.
Vu que cette énergie est inépuisable, les capteurs solaires thermiques et les panneaux
photovoltaiques thermiques sont promoteurs dans la conversion de 1'énergie solaire en énergie
thermique utile et électrique. Ceci est di aux phénomenes de photo-conversion qui se produisent
dans le module photovoltaique convertissant une partie des rayons soleil en énergie électrique
utilisable [88-91]. Alors que le capteur solaire thermique (ST) transforme I'énergie solaire en
thermique utilisable [92-97]. Les types les plus courants des concentrateurs solaires qui peuvent
générer des températures élevées sont les collecteurs linéaires de Fresnel [108—111], les tours
solaires, les paraboles [112,113] et les collecteurs cylindro-paraboliques. Grace a sa maturité
technologique et sa compétitivit¢é €conomique, la technologie des collecteurs cylindro-
paraboliques (PTC) [114—-118] a été testée et évaluée dans de nombreuses centrales électriques a
travers le monde [119-128]. Le fluide caloporteur dans I’absorbeur est chauffé par le rayonnement
solaire direct. L'efficacité du collecteur s'améliore lorsque 1'absorbeur est en verre et les pertes par
convection sont réduites. Les PTC peuvent étre utilisés a des températures allant de 50 a 400 degrés

Celsius suivant la plage de température de fonctionnement du fluide caloporteur. [129]

D’apres les revues de ’état de ’art (chapitre 1), I’étude sur le comportement du PTC lorsqu'un
nanofluide hybride utilis¢é comme un fluide de refroidissement n’est pas bien développé. De plus, le
nanofluide hybride est plus réalisable que les nanotubes de carbone car il est moins cher et a une
meilleure conductivité thermique que les nanofluides fabriqués a partir d'oxydes métalliques.
L'utilisation d'un nanotube de carbone multiparois-oxyde d'aluminium (MWCNT/ALO3) comme
fluide caloporteur dans un collecteur PTC n’est pas encours étudié. On propose dans ce chapitre,
une étude numérique sur les collecteurs PTC utilisant des nanofluides hybrides nanotubes de
carbone multi-parois-oxyde d'aluminium (MWCNT/ALO3) sous les conditions climatique de
1I’Ouarzazate, Maroc. Ce chapitre est reparti comme suit : La section 2 présente le mod¢le physique
du collecteur PTC. Nous introduisons le modele mathématique PTC utilisant un nanofluide hybride
dans la section 3. La section 4 traite I’efficacit¢ du PTC sous les conditions climatiques de

1’Ouarzazate. Enfin, les conclusions finales de 1'étude sont présentées dans la section 5.
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2. Description du System

La figure 2.1 montre le schéma du collecteur cylindro-parabolique (PTC) étudié. Il est composé
d'un réflecteur, d'une enveloppe en verre, d'un tube absorbant et d'un fluide caloporteur. Les

miroirs (réflecteur) ont une forme de parabole pour concentrer les rayons solaires sur l'absorbeur.

Enveloppe en verre

Sortie fhude

Réflecteur

Gt s
Entre fiud

Figure 2.1. Schéma du PTC étudiée

Le tableau 2.1 résume les principales propriétés de notre collecteur PTC. Le rayonnement solaire
direct réfléchit sur le réflecteur traverse 1'enveloppe en verre pour atteindre 1'absorbeur. Ce dernier
est un tube traité par un revétement sélectif pour augmenter sa capacité d'absorption et réduire ses
pertes thermiques. L'absorbeur transfert sa chaleur au fluide caloporteur circulant a l'intérieur par
convection. La température de sortie du fluide caloporteur est supérieure a celle d'entrée. De plus,
dans l'espace annulaire entre 1'absorbeur et 1'enveloppe en verre ou crée du vide pour réduire les
pertes de chaleur vers I’extérieur. Les échanges de chaleur par convection et rayonnement entre
I’enveloppe en verre et le tube absorbant sont pris en compte. Le fluide caloporteur utilisé dans
cette étude est du nanofluide hybrides de carbone multiparois/oxyde d'aluminium

(MWCNT/ALOs) [130].
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Tableau 2.1. Donnés de conception du systeme étudié [144,145]

Unité Parameétre Valeur Unité
PTC Largeur du PTC 5.76 m
Longueur du PTC 12.27 m
Diamétre intérieur du 0.115 m
Vitrage
Diamétre extérieur du 0.121 m
Vitrage
Diamétre intérieur du | 0.066 m
1’absorbeur
Diametre  extérieur  du | 0.07 m
1’absorbeur
Réflexion du miroir 0.94
Nano- | Densit¢ du nanoparticle | 3970 kg/m?
particle | ALOs
Conductivité thermique de la | 40 W/mK-!
nanoparticule A1203
Capacité thermique | 765 Jkg'K!
spécifique de la
nanoparticule A1203
Densité de la nanoparticule | 1600 kg/m’
MWCNT
Conductivité thermique de la | 3000 W/m'K-!
nanoparticule MWCNT
Capacité thermique | 769 Jkg'K!
spécifique de la
nanoparticule MWCNT
Fluide | La masse volumique du |pr=1046.31—0.275328T¢— kg/m?
de base | fluide de base : cau (Tr en | 0 00186353T¢
(eau) °C)
La conductivité thermique | Kf= 0.616523 + 0.00171586Tr — W/m'°C !
du fluide de base : eau (Tx en | 0 00000575035 T2
OC)
La viscosit¢ du fluide de | ur=0,00161596 — kg/ms
base : eau (Tr en °C) 0,0000420691Ts + 6,41265.10-7 -
T2 —5,21218.107°2 - T$ +
1,69963.10-11 - T¢
Chaleur spécifique du fluide | Cpr = 3906,63 + 3,94005T Jkg'K!

de base : eau (Tr en °C)

—0,059366 - T¢?
+0,000473391 - T8
—0,00000143726 - Tt
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Le fluide de base est de I'eau. L'utilisation d'un nanofluide hybride comme fluide caloporteur est
bénéfique car il augmente la conductivité¢ thermique du fluide, diminuant ainsi la résistance

thermique entre I’absorbeur et le fluide.

Le nanofluide hybride dans cette étude est considéré comme un mélange homogene d'eau et de
nanoparticules ALO3-MWCNT, l'eau et les nanoparticules sont en équilibre thermique et a la
méme vitesse d'écoulement. Les nanoparticules et le fluide de base sont supposés stables (pas de

sédimentation et suspension parfaite).

2. Modélisation thermodynamique

Une représentation schématique des transferts de la chaleur au sein du capteur PTC est illustrée
dans la figure 2.2. Le mod¢le mathématique du PTC, considéré dans cette étude, tient compte des
bilans thermiques : de l'enveloppe en verre, du tube absorbant et du fluide caloporteur [131—

136]. Afin de développer ce modele mathématique, nous avons utilisé les hypothéses suivantes :

e  Sur le tube absorbeur, la répartition du flux solaire est homogene.
e Le fluide est incompressible et a un écoulement unidirectionnel.
e Lachaleur par conduction dans le vitrage et le tuyau d'absorption est ignorée.

e Leciel est considéré comme un corps noir.

La diffusion thermique est négligeable dans I'enveloppe de verre et 1’absorbeur.

Il n'y a pas de poussiére accumulée sur I'enveloppe du récepteur.

L'angle d'incidence est considéré égal a zéro.

e Lerégime est permanant et le transfert des écoulements sont monodimensionnelles.
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Figure 2.2. Schéma de l’échange de transfert de la chaleur du PTC

2.1 Bilan énergétique
2.1.1 Enveloppe en verre

L’enveloppe en verre absorbe du rayonnement solaire recu (Qsolg) et échange de la chaleur par
convention naturelle (Qconvabsg) €t par rayonnement (Qradabsg) avec 1’absorbeur. Les pertes de
chaleur de cette enveloppe se fait par convention avec I’environnement (Qconv,absamb) €t par

rayonnement avec le ciel (Qrad,abssky) .
Le bilan énergétique de I’enveloppe est alors donné par :

Qsol,g + Qconv,abs,g + Qrad,abs,g - Qconv,g,amb - Qrad,g,sky =0 2.1
Le rayonnement solaire absorbé par 1’enveloppe en verre est donné par :

Qsol,g = LtubWGPOO(ng(e) (2.2)
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Avec :

Liwb : Longueur du PTC

W : la largeur du PTC

G : flux solaire globale recu par I’enveloppe en verre
po: La réflectance du réflecteur

ag : Coefficient d’absorption de I’enveloppe en verre.
v: le facteur d'interception

L’angle d’incidence modifier (k(0)) est estimé par la corrélation empirique suivante :

k(0) = 1 — (2.2307 * 10-49) — (1.1 * 10-402) + (3.18596 *
10-603) — (4.85509 * 10-80%) 2.3)

Pour simplifier le calcul, on prend un angle d’incidence égale a zéro et ce qui conduit a avoir un

angle d’incidence modifié¢ k(0) égale a 1 (suivi complet du soleil).

Supposant que le ciel est un corps noir a la température Tsky, le transfert de chaleur par

rayonnement (Qradgsky) entre le collecteur PTC et le ciel peut étre déterminé comme suit :

Qrad,g,sky = LtubT[Dg,outh G(ng + Tzsky)(Tg + Tsky) (Tg - Tsky) (2.4

Le transfert de chaleur par convection (Qconv,gamb) entre le collecteur PTC et 1'environnement est

donné par :

Qcon,g,abs = LtubeT[hconng,out(Tg—Tamb) (2.5)

Avec le coefficient de chaleur convectif hconv est une fonction de la vitesse du vent(Vwind) et du

diamétre de I'enveloppe en verre (Dg, out) par la relation [120]:

_ 0.58 n—0.42
hconv - 4’VwindDg,out (2.6)
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Les échanges de chaleur par convection naturelle (Qconv,abg) dans 1’espace annulaire entre
g

l'enveloppe en verre et I’absorbant est donné par:

2Kefr

Qconv,abs,g = I-‘tubT[Dabs, out

e (Tabs — Tg) @7

D ln(
abs,out Dabs,out
Avec K : La conductivité thermique du gaz annulaire

Dabs,out - Le diamétre extérieur du tube absorbeur

Les échanges de chaleur par rayonnement entre 1’absorbeur et I’enveloppe en verre  (Qrag,ab,g) sont

calculés comme suit :

T35 +T2) ) (Tabs+Tg)
AT TE) T )g (Taps — Tg) 2.8)

Qrad,abs,g = LtubT[Dab,Out 1 1—5g/DabS out

€abs £g \ Dg,in

Avec g, et gy, sont respectivement les émissivites de vitre et de I’absorbeur.

Enremplacant les différents échanges thermiques au niveau de 1I’enveloppe en verre par leur expression

dans 1’équation (2.1) on obtient :

WGpoatgyk(8) + LuTDygouy 0 (T + T sy ) (Tg + Toiey) (Tg — Tiy)

—-0.42
+ LtubT[Dg,out (4Vwind0'58Dg,out )(Tg - Tamb)

o (T2, +T2)) (Taps + Ty)

+ LtubT[Dab,out 1 1—¢. /D ) . (Tabs - Tg)
g (Pabs,ou
€abs Sg ( Dg,in )
2Kefp
+ LT, out Dgin (Tabs - Tg) =0 (2.9)
Dabs,out ln<Dabs,out)

2.1.2 Tube absorbeur

Le tube absorbeur absorbe de la chaleur du rayonnement solaire directe (Qso1,), échange de la
chaleur par convection naturelle (Qconvabsg) et par rayonnement entre 1’absorbeur et I’enveloppe
en verre (Qradabsg) et par convection avec le fluide caloporteur 1’absorbeur (Qconv,abswf). Le bilan

énergétique de 1’absorbeur est alors exprimé comme suit :
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Qsol,ab_Qconv,abs,g - Qrad,abs,g - Qconv,abs,f =0 (2.10)

La quantité d’énergie issue du rayonnement solaire absorbé par I’absorbeur est estimée par :

Qsol,abs = pOyaabsLtungWGk(e) (2.11)

Le transfert de chaleur par convection entre l'absorbeur et le fluide caloporteur est donné par :

Qconv,abs,f = LtubT[ Dabs,inthconv,abs,f(Tabs - Tf) (2~12)

Avec

Dabs,int : Diamétre intérieur de 1’absorbeur

hconv,absf : Coefficient d’échange convectif entre 1’absorbeur et le fluide caloporteur
Tt : Température de fluide caloporteur

En remplacant les différents échanges de chaleur par leurs expressions dans I’équation (2.10) on
obtient :

PoYAabs LtungWGk(e) + LtubT[Dabs,inthconv,abs,f(Tf - Tabs)

Y ( Tazbs + ng)) (Tabs + Tg)

+ L. 1D b T, —T b
tub ab,out 1 N 1-— Sg (Dabs,out> ( g a S)
€abs Sg Dg,in
2k,
+ LiuvTDabs, out fng o (Tg - Tabs) =0 (2.13)
Dabs,out ln(Dabs’ out)

2.1.3 Fluide caloporteur

L'équation suivante décrit le bilan énergétique du fluide caloporteur circulant a I’intérieur du

I’absorbeur :
m CfATf = LtubT[Dabs,inthconv,abs,f(Tabs - Tf) (2.14)
Le coefficient de transfert thermique par convection se calcule comme suit :

K
heony,absf = Nuf 5 — @.15)

Dabs,int
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Le nombre du Nusselt Nur est estimé en considérant la corrélation suivant :[137]

Nu; = 4.364 Rer < 2300 (laminar flow) (2.16)

Nus = 0.023 * (Ref)08(Pry)04 2300 < Re¢(Turbulent flow) (2.17)

Les nombres du Prandtl et Reynolds sont donnés par :

Daps i
Re = Zabs,int PFVE (2.19)
53
Pr, = 50 (2.20)
Af

L’équation suivante est appliquée pour calculer la vitesse du fluide caloporteur :

my

Ve = > 2.21)

T
ZDabs,int pPf

Dans cette partie, nous avons utilisé I’eau comme fluide de base. Les propriétés thermo physiques
de I'eau varient en fonction de la température de fonctionnement. Elles sont obtenues a I'aide des

formules empiriques présentées dans le tableau 2.1.

Parmi les propriétés thermo-physiques les plus importantes d'un fluide caloporteur, dans un
systéme thermique, est sa conductivité thermique [140-146]. L’efficacité du systeme est améliorée
en utilisant un fluide caloporteur ayant une conductivité thermique ¢élevée. En effet, la capacité
d’un matériau pour transférer de la chaleur est quantifiée par sa conductivité thermique. La
conductivité thermique de nanofluides hybrides peut étre calculée en fonction de la fraction
volumique des nano particules, de la forme des nano particules, de la conductivité thermique des
deux nanoparticules utilisées et de celle du fluide de base [142-149]. En se basant sur le mod¢le
du Maxwell modifié pour les nanofluides hybrides, la conductivité thermique du nanofluide

hybride est donnée comme suit :

Pnpiknp1+®np knp2
— Phnf
khnf - kbf Pnpiknp1+enp
Phn

+2kpf+2(Pnp1knp +Pnp2knp )—2@rnfkpf

(2.22)

k
np IZkbf—Z((Pnp knp +<Pnp2knp2)+(phnfkbf
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La densit¢ du nanofluide est un facteur important en thermodynamique. Elle a un impact
significatif sur le nombre de Reynolds, la pression et la capacité de transfert de chaleur d'un
nanofluide hybride. La densité est décrite en fonction de la fraction volumique, de la densité des
nanoparticules, de la forme des particules des deux nanoparticules utilisées et de la densité du
fluide de base [142-149]. Elle peut étre calculée approximativement a 1'aide de 1'équation (2.23),

qui est basée sur la corrélation Pak et Cho modifiée :

Phnf = (1- gDhnf) Phnf T Pnp1Pnp1 + Prp2Pnp2 (2.23)

En raison des effets de friction, la viscosité des nanofluides hybrides est aussi importante pour
déterminer la puissance de pompage nécessaire. Elle est décrite en fonction de la fraction
volumique, de la densité, de la forme des particules des deux nanoparticules utilisées et de la
densité du fluide de base [61-68]. En se basant sur la corrélation de Brinkman modifiée pour les

nanofluides hybrides, I'équation (2.23) fournit une approximation de la viscosité¢ dynamique du

nanofluide hybride :
_ WpF
= o 2.24
Hnf (1_§0np1_(;0np2)2'5 ( )

3. Criteéres de Performance

Pour analyser les performances du PTC nous avons considéré deux types d’analyses : analyse

énergétique et analyse exergetique.

4.1. Analyse Energétique :

La puissance récupérée par le fluide lors de son passage a travers le PTC, est calculé avec la

formule suivante.

Qusefur = M CAT (2.25)

L'efficacité thermique du PTC est définie comme étant le rapport entre I'énergie utile produite et

celle du rayonnement solaire collecté par le PTC ; elle est calculée comme suit :

mCeAT

= 2.26
Lgls LeypeYagpoW G K(6) ( )
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4.2. Analyse Exergetique

La premicere loi de la thermodynamique (analyse énergétique) ne permet pas une compréhension
approfondie du systéme. Les performances du systéme ne peuvent étre quantifiées et standardisées
qu’on considérait le second principe de la thermodynamique. L'exergie est une technique utile en
thermodynamique pour obtenir l'irréversibilité d'un systéme. Les irréversibilités de transfert de
chaleur entre le soleil et le capteur, le capteur et son environnement ambiant, et a l'intérieur du
capteur ont toutes un impact sur la quantité d'énergie utile fournie par le capteur solaire PTC.
L’équation d'équilibre exergétique donne d’information sur les processus inutiles dans un systéme
thermodynamiques et aide les ingénieurs a proposer a une conception optimale, offrant une voie
pour la réduction des pertes. L'exergie est également échangée a travers les volumes de controle
via les flux de matiere. Alors que la masse et 1'énergie sont toujours conservées, les non-idéalités
(parfois appelées irréversibilités) comme le frottement entrainent la destruction (ou I'annihilation)

de I'exergie a l'intérieur d'un systéme.

Exergie de sortie du
débit massigue

Exergie d'entrée du

débit massigue f

Figure 2.3. Schéma de flux d'exergie du PTC étudié
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Figure 2.3 présente Le bilan exergétique d'un systeme de collecteur PTC ; il est formulé par

I’équation (2.26) :

Qexerg y,sun+Qmass,in = Qmass,out + Qdestruction (2-27)

La quantité d'exergie solaire disponible collectée par le capteur PTC peut étre estimée a 'aide de
la loi de Petla, qui est basée sur la relation entre le soleil, les températures ambiantes et la

quantité de rayonnement solaire qui atteint 1’absorbeur. Elle est calculée comme suit :[138]

: 4 Tam Tam
Qexergy,sun pOLtubyaabsTgWGk(e)(l -2 . + - 3 ( b) ) (2.28)

sun

Afin de calculer le gain exergétique a la sortie du PTC, nous utilisons la formule suivante :

. Tout,f
Qexergy,th Qmass n Qmass out — mfcpf(TOthf in,f) - mfcpramb In ( T ) -

in,f

Ty, () (2.29)

Pour calculer la perte de charge dans le tube absorbeur, I'équation suivante est utilisée :[139]

lub Pt VE
Ap B fDabs int 2 (2.30)

Le facteur de frottement du fluide de travail peut étre estimé a l'aide de 1'équation de Petukhov,

qui est basée sur le nombre de Reylonds .11 est calculé comme suit :[138]
f = (0.79In(Ref) — 1.64)2 231

L'efficacité exergétique du PTC est décrite comme le rapport entre 'exergie utilisable générée et

l'exergie solaire capturée. Elle peut étre estimée comme suit :

t.f . A
mfcpf(Tout f—Tin f) mCyTamp 1n< o ) meamb< ?- )
Tin,f pfly,

Nexergy,PTC = aT 1T
PoltubY®absTgWGk(6) (1 3Tasmb

amb)4) (2.32)
3 Tsun
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5. Résultats and Discussion

5.1. Validation

Tableau 2.2: Conception des parametres spécifiques du PTC étudie.

Paramétre | Longueur 3.6 m

du PTC

[150,151] Largeur 1.22 m
Diamétre intérieur du vitrage 0.057 m
Diamétre extérieur du vitrage 0.06 m
Diametre intérieur du I’absorbeur 0.0158 m
Diametre extérieur du I’absorbeur 0.0178 m
Absorption du vitrage 002 |-
transmission du vitrage 09 |-
Emittance du vitrage 086 |-
Débit massique 1 Kg/s
Facteur d'interception 048 | -

Le modele proposé est validé en utilisant les résultats expérimentaux issus de travaux d’Alfellag
[150,151]. Les auteurs utilisent I’eau comme fluide caloporteur. Le tableau 2.1 présente les
caractéristiques de I’eau en fonction de la température. Pour valider notre code de calcul, nous
avons considéré les mémes parameétres de fonctionnement et caractéristiques du capteur PTC que
ceux d’Alfellag (Tableau 2.2). Nos résultats montrent un bon accord avec ceux expérimentaux
(Fig. 2.4). Le code développé présente donc une bonne précision, il peut étre utilisé pour évaluer les

performances du PTC solaire sous diverses circonstances de fonctionnement.
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Figure 2.4.Comparaison entre nos résultats et ceux expérimentaux d’Alfellag

5.2. Propriétés thermophysiques des nanofluides hybrides

Pour étudier les performances du PTC utilisant le nanofluide hybride comme fluide caloporteur, il
est important de comprendre I’impact de la concentration de nanoparticules et de la température
du fluide sur les propriétés thermophysiques (densité, chaleur spécifique, viscosité et conductivité

thermique) pour différentes concentrations du nanofluide hybride.

L’eau est considérée comme fluide de base de notre étude. Ces propriétés thermophysiques (la
viscosité, la capacité thermique spécifique, la conductivité thermique et la densité) sont extraies
en utilisant la bibliotheque logicielle Engineering Equation Solver (EES). Les propriétés
thermophysiques du fluide caloporteur sont décroissantes lorsque la température du fluide

caloporteur augmente.

L’augmentation de la concentration de nanoparticules augmente la conductivité thermique,
I’amélioration de la viscosité dynamique et la densité. Les nanoparticules doivent étre dispersées

dans le fluide de base pour améliorer la transmission thermique entre le fluide caloporteur et le tube
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La rappert entre la conductivité thermigue da le
hybride nanofluide et celle de 'eau

Le rapport entre la densité de le hybride
nancfluide et calle 'eau

absorbant. L'ajout de nanoparticules réduit la capacité¢ thermique des nanofluides, (Figure 2.5).

Cette diminution est expliquée par le fait que la capacité thermique des nanoparticules est plus

faible que celle de I’eau.

Cette réduction affecte négativement le transfert de chaleur par convection car elle réduit la

capacité de stockage de I'énergie thermique du fluide caloporteur.
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Figure 2.5. Les propriétés thermophysiques des nanofluides hybrides

La figure 2.6 présente le coefficient de transfert par convection pour différents types de fluides

caloporteurs (I’eau, le mono nanofluide (0,25 % MWCNT-eau) et le nanofluide hybride (0,25 %

MWCNT-eau et 0,25 % AlOs-eau, 1,5 % MWCNT et 1,5 % Al,Os-eau). Ce coefficient a été

caloporteur.

amélioré de 0,75 %, 4% et 27.1% lors de l'utilisation du mono nanofluide (0,25 % MWCNT-eau),
du nanofluide hybride (0,25 % MWCNT-eau et 0,25 % Al2Os-eau) et du nanofluide hybride (1,5
% MWCNT et 1,5 % AlOs-eau) respectivement par rapport l'eau utilisée comme fluide
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Type du fluide de refroidissement

Figure 2.6. Amélioration du coefficient de transfert de chaleur

5.3.Etude du systéme proposé

Le PTC proposé a été évalué sous un climat désertique chaud a Ouarzazate, Maroc (30,55 N, 6,55
W). L’¢étude a été effectuée sur le systéme proposé en termes de température de sortie du fluide,

d'efficacités thermique et exergétique, d’énergie thermique et ’exergie utile.

Selon la classification climatique de K&ppen, Ouarzazate a un climat désertique chaud, avec un
¢té chaud et ensoleillé. La température moyenne du mois le plus froid (janvier) est de 9,8 °C, et
une température moyenne de 30,8 °C pour le mois le plus chaud (juillet). La durée
d’ensoleillement annuel est de 3416h. Les heures d'ensoleillement mensuelle les plus élevées de
335h en mois de juin et les plus basses de 241h en mois de janvier. Pour étudier notre systéme sur
tout I’année, nous avons choisi quatre journées typiques (13 janvier, 30 avril, 13 juillet et 7

octobre) représentative de quatre saisons de Ouarzazate.
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Les figures (2.7, 2.8, 2.9) représentent 1’évolution horaire, sur quatre journées types étudiées de la
température ambiante, du rayonnement solaire et de la vitesse du vent. L’été a la température
moyenne la plus élevée (13 juillet) tandis que I'hiver a la température la plus basse (janvier 13).
L'irradiation solaire maximale se produit au 13 juillet a 944,9 W/m?, au 30 avril 2 887,3 W/m?, au
7 octobre a 801,2 W/m? et le 13 janvier a 582,7 W/m?. L’évolution horaire de la vitesse du vent
fluctue beaucoup durant les journées étudiées. Cependant on remarque que le 15 janvier présente
la plus faible vitesse de vent avec un écart durant toute la journée est relativement faible. Pour les

autres mois, cet €cart est important.
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Figure 2.9. La vitesse du vent durant les jours typiques

5.3.1. Variations des différents composants du PTC

Pour les journées typiques sous les conditions climatiques de Ouarzazate, 1'évolution temporelle
des températures de 1'absorbeur et de sortie de fluide du PTC en considérant de I'eau et du
nanofluide hybride par différence fraction nanoparticule (0,25 % MWCNT/0,25 % Al,O3-eau, et
1,5 % MWCNT/1,5 % Al;Os3-eau) est présentée sur les figures ( 2.10, 2.11) .

Pour la journée du 13/10, les figures 10 et 11 montrent que la température de l'absorbeur atteint
372,1 K, 348,9 K et 345,2 K avec de I’eau, le nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % Al>,O3-
eau) et le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/0,2 % Al,Os-eau) respectivement.

Pour la température de sortie du fluide caloporteur, elle atteint un maximum de 323,1, 323,7 K et
324.6K avec I’eau, le nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % Al>Os-eau) et le nanofluide
hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % AlxOs-eau) respectivement.

Pour une journée d'été (13/07), la température de I’absorbeur atteint 4429 K, 412,9 K et 406,9
K lors de I'utilisation 1’eau, le nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et le
nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % Al>Os-eau) respectivement.
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Pour la température de sortie du fluide caloporteur, elle atteint un maximum de 370,6 K, 372,1
K, et 373,6 K lors de I'utilisation 1’eau, le nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % Al,O3-
eau) et le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % Al>Os-eau) respectivement.

Figure 2- 10: La température du tube absorbeur durant les jours typiques sous les
conditions climatiques d’Ouarzazate

L'évolution de la température de sortie de tous les fluides caloporteurs utilisés (1’eau et nanofluide
hybride) suit la méme allure que celle du rayonnement solaire. Les valeurs les plus élevées
enregistrées sont autour de 13h. Elles coincident avec les valeurs maximales du rayonnement
solaire direct absorbé par le PTC. Lorsqu’on utilise le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 %

AlO3-eau) comme un fluide caloporteur, la température de sortie du fluide du PTC est maximale
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Température (K)

Temperaturs (K}

et celle du I’absorbeur est la plus basse. Ceci valable pour toutes les journées types considérées
dans cette étude. Le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % AlOs-eau) a le coefficient de
transfert de chaleur par convection plus élevé que celui de (0,25 % MWCNT/0,25 % Al,O3-eau).

L'augmentation de la concentration en nanoparticules améliore les propriétés thermiques du fluide

de refroidissement, telles que sa conductivité thermique, sa densité et sa viscosité dynamique. Cela

améliore le transfert de chaleur par convection entre le fluide de refroidissement et la paroi du

I’absorbeur, ce qui signifie moins de pertes entre l'absorbeur et le fluide de refroidissement. Par

conséquent, un gradient de température plus faible est obtenu.
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Figure 2.11.La température du fluide de sortie durant les jours typiques sous les conditions climatiques
d’Ouarzazate
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5.3.2. Chaleur utile et Puissance exergétique

Pour les journées typiques sous les conditions climatiques d’Ouarzazate, les évolutions temporelles

de la chaleur utile et de la puissance exergétique sont représentées sur les figures (2.12et 2.13)

pour tous les fluides caloporteurs étudiés.
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Figure 2.13.Le rendement exergétique durant les jours typiques sous les conditions climatiques
d’Ouarzazate

La production d’exergie et le gain de la chaleur utile fournis par le PTC suivent la tendance du

rayonnement solaire pour toutes les journées typiques considérées. Les fluides caloporteurs
considérés dans cette étude sont 1’eau et les nanofluides hyprides (1,5% MWCNT/1,5% Al>O3-
eau et 0,25% MWCNT/0.25% AlOs-eau)) Les énergies utiles et ’exergie produites les plus

¢levées sont enregistrées entre 13h30 et 13h50 pour les quatre jours choisis. On note que ce temps

coincide avec le pic du rayonnement solaire direct absorbé par le PTC. Lorsque le nanofluide
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hybride (1,5% MWCNT/1,5% Al20s-eau) est considéré comme fluide de refroidissement, les
productions maximales d’exergie et d’energie utile sont obtenues. L’augmentation des transferts
de chaleur par convection entre le fluide de refroidissement et la paroi du tube absorbant entraine
une diminution du gradient de température entre le fluide et 1’absorbeur, ce qui entraine une
température plus élevée de fluide a la sortie. En conséquence une production d’exergie plus élevé

et un gain de chaleur utilisable sont fournis par le PTC.

5.3.3 Efficacités thermique et exergétique

Les figures (2.14 et 2.15) présentent 1’évolution temporelle des efficacités thermiques et
exgergetique du PTC. Les fluides de refroidissement utilisés sont 1’eau et les nanofluides hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau, et 1,5 % MWCNT/1,5 % AlOs-eau). Les conditions
climatiques considérées sont celles d’Ouarzazate en Maroc et pour les quatre jours typiques
considerés. Les figures montrent une amélioration de 2.6% et 5.3% de I’efficacité exergetique si
on utilise du nanofluide hybride a la place de I’eau. La plus grande efficacité exergetique est atteinte
lorsque le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % Al;Os-eau) est utilis¢é comme fluide de
refroidissement. En effet, 1’augmentation des transferts convectifs entre le fluide de
refroidissement et la paroi du tube absorbant entraine une température de fluide de sortie plus

¢levée. Par conséquent, 1’efficacité exégétique du PTC présente une augmentation.
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5.4. Comparaison des fluides utilisés

Le tableau 2.3 présente une comparaison détaillée du PTC fonctionnant avec les trois types des
fluides utilisés dans cette étude (I'eau, le nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % Al,Os-
eau) et le nanofluide hybride (1,5 % MWCNT/1,5 % Al,Os-eau)) .Cette comparaison considéré la
température de sortie du fluide , la quantité de chaleur utile et I'exergie produite quand le PTC est
soumis aux conditions climatiques chaudes et désertiques. La puissance thermique maximale du
PTC aaugmenté de 1,8 % en utilisant un nanofluide hybride (1,50 % MWCNT/10,50 % AL,Os- eau).
Cependant, il peut étre amélioré¢ en optimisant les parametres de conception tels que le débit
massique, la température de 1’eau a I’entrée, la concentration, la taille et les diameétres des

nanoparticules.
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Tableau 2.3. Principaux résultats trouvés dans cette étude

1: PCT avec I’eau, 2 : PTC avec nanofluid hybride(0.25%MWCNT/0.25% Al:03-eau), 3 : PTC avec nanofluid hybride (1.5%MWCNT/1.5 % ALO3)

Température de refroidissement en sortie

PTC-1 PTC-2 PTC-3 Principaux résultats
Journée d’hiver (13/01) Les températures de sortie maximales du PTC atteintes avec un nanofluide hybride
Y 0 _ . . o
13°C L3 °C 13 °C (0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
a a a MWCNT/1,50 % AlxOs-eau) sont 1. 197 % et 2. 994 % plus élevées qu’avec 1'eau,
50.1 °C 50.7 °C 51.6 °C

respectivement pour un jour d'hiver.

Journée de printemps (30/04)

Les températures de sortie maximales du PTC atteintes avec un nanofluide hybride

(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %

13;C 13;C 13;C MWCNT/1,50 % Al2Os-eau) sont 1.3064 % et 2. 9691 % plus élevées qu’avec 'eau,
84.2°C 85.3°C 86.7 °C respectivement pour un jour de printemps.
Journée d’été (13/07) Les températures de sortie maximales du PTC atteintes avec un nanofluide hybride
. . . (0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
23'; ¢ 23.; ¢ 23'; ¢ MWCNT/1,50 % AlxOs-eau) sont 1.5368 % et 3.0737 % plus €levées qu’avec l'eau,
97.6 °C 99.1°C 100.6 °C

respectivement pour un jour d’été.

Journée d'automne (7 October)

14.6 °C
a
79.7°C

14.6 °C
a
80.7 °C

14.6 °C
a
81.9 °C

Les températures de sortie maximales du PTC atteintes avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
MWCNT/1,50 % AlOs-eau) sont 1.2547 % et 2. 76035 % plus élevées qu’avec

l'eau, respectivement pour un jour d’automne.
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Energie thermique produite

PTC-1 PTC-2 PTC-3 Principaux résultats
Jour d’hiver (13/01) La puissance thermique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % Al2O3-eau) et par le PTC avec un nanofluide hybride (1,50
3112W 3149W 3154W % MWCNT/1,50 % AlOs-eau) est de 1,1889 % et 1,34961. % supérieur a
celui du PTC avec I'eau, respectivement pour un jour d’hiver.

Jour de printemps (30/04)

La puissance thermique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % Al>O3-eau) et par le PTC avec un nanofluide hybride (1,50
% MWCNT/1,50 % Al2Os-eau) est de 1,51418 % et 1,7701 % supérieur a celui du

4689W 4760w AaTIZ W PTC avec l'eau, respectivement pour un jour de printemps.
La puissance thermique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
Jour d'été (13/07) . .
(0,25 % MWCNT/0,25 % Al>O3-eau) et par le PTC avec un nanofluide hybride (1,50
% MWCNT/1,50 % Al,Os-eau) est de 1,58857 % et 1,87009 % supérieur a celui du
4973W 5052W 5066 W

PTC avec I'eau, respectivement pour un jour d’été

Jour d'automne (7 octobre)

4242 W

4302W

4312W

La puissance thermique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % Al>,O3-eau) et par le PTC avec un nanofluide hybride (1,50
% MWCNT/1,50 % Al,Osz-eau) est de 1,414 % et 1,65 % supérieur a celui du PTC

avec l'eau, respectivement pour un jour d’automne
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Exergy thermique produite

PTC-1 PTC-2 PTC-3 Principaux résultats
Jour d’hiver (13/01) La puissance exergétique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
MWCNT/1,50 % Al,Os3-eau) est de 2,6043 % et 4,7568. % supérieur a celui du PTC
376.3 W 386.1W 394.2W

avec I’eau, respectivement, un jour d'hiver.

Jour de printemps (30/04)

La puissance exergétique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride

(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %

767.TW 791.7W 808.8 W MWCNT/1,50 % Al,Os-eau) est de 3,9 % et 5,35365 % supérieur a celui du PTC
avec I’eau, respectivement, un jour de printemps.
Jour dété (13/07) La puissance exergétique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
MWCNT/1,50 % AlxOs-eau) est de 3,2654 % et 5,5548 % supérieur a celui du PTC
8299 W 857TW 876W
avec I’eau, respectivement, un jour d’été.
Jour d'automne (7 October) La puissance exergétique maximale générée par le PTC avec un nanofluide hybride
(0,25 % MWCNT/0,25 % AlOs-eau) et avec un nanofluide hybride (1,50 %
636.5W 655.5W 669.7 W MWCNT/1,50 % AI203-eau) est de 2,98 % et 5,21 % supérieur a celui du PTC avec
I’eau, respectivement, un jour d’automne.
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5.5. Limites et défis pratiques de I’utilisation du nanofluide hybride
dans le PTC

L’utilisation de nanofluides hybrides comme fluide de travail dans un PTC a été testée et étudiée
numériquement. Quelques efforts expérimentaux ont été effectués pour évaluer et améliorer la
performance du PTC avec les nanofluides hybrides comme fluide de travail durant une journée.
Pour évaluer les systémes solaires hybrides a base de nanofluides a I’échelle commerciale, il est
essentiel de mener des études expérimentales réalisables a long terme en termes d’énergie,

d’exergie et de performances économiques.

Pour résumé, les nanofluides hybrides offrent des avantages potentiels pour les collecteurs PTC,
l'utilisation de MWCNT/Al,O3-eau comme fluide de transfert de chaleur augmente I'efficacité et
les performances exergétiques de 1, 87 % et 5,5 %, respectivement, par rapport au fluide de base
(eau). Cependant, leur mise en ceuvre en réalité se confronte a plusieurs difficultés et contraintes
(telles que l'instabilité et la puissance de pompage ¢élevée) discutées ci-dessous qui doit étre bien
comprise, résolues et améliorées, tout en focalisant sur la réalisation de leur potentiel pratique

[152, 156].

Instabilité : les nanofluides sont plus qu'un simple mélange de particules solides et de fluides. En
raison de leur forte activité de surface, les nanoparticules ont tendance a s’agglutiner. Le processus
d'agglomération génére une sédimentation de particules et une étanchéité des conduits, réduisant
ainsi les propriétés physiques appropriées des nanofluides. En conséquence, la stabilité des
nanofluides doit étre soigneusement évaluée. La concentration de nanoparticules, les agents
dispersants, la viscosité, la quantité de pH, le type de nanoparticules, le diamétre des nanoparticules
et le temps d’ultrasonication sont les caractéristiques les plus importantes qui déterminent la
stabilité¢ des nanofluides. Le développement d’un nanofluide stable est nécessaire pour optimiser
les aspects nanofluidiques. L'agrégation et l'agglomération des nanoparticules augmentent la
probabilité de dépot, entrainant une diminution de la stabilité. Plusieurs approches, telles que

'ajustement du pH de la suspension, l'amélioration des activateurs de surface et
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l'utilisation de vibrateurs ultrasoniques, devraient étre examinées a l'avenir pour éviter I'agrégation

des nanoparticules et établir une combinaison stable.

Exigences de puissance de pompage €élevées : un probléme critique avec les nanofluides hybrides
est ’augmentation inévitable du facteur de friction. En raison du facteur de friction élevé, une
puissance de pompage importante est requise, ce qui empéche de bénéficier des avantages
d’amélioration de transfert de chaleur des nanofluides hybrides. La viscosit¢ des nanofluides
augmente lorsque la concentration des nanoparticules augmente, entrainant une augmentation du
facteur de friction. La viscosité est une caractéristique résistive qui génére une contrainte de
cisaillement contre la force appliquée au nanofluide. La viscosité est le moteur du transfert de
quantité de mouvement entre les couches de nanofluides et elle apparait lorsque les couches se
déplacent. Les forces intermoléculaires sont les responsables. La présence de nanomatériaux dans
le fluide de base augmente les forces intermoléculaires, entralnant une augmentation de la
viscosité. Les tensioactifs peuvent réduire la viscosité des nanofluides en chargeant négativement
les nanoparticules, ce qui les ameéne a se repousser et augmente le nombre de collisions entre les

particules.

6. Conclusions

Un nouveau fluide caloporteur innovant appelé nanofluide hybride combine un fluide de base avec
des particules solides de taille nanométrique (nanoparticules) pour améliorer les caractéristiques
thermiques du fluide et les performances thermiques du systéme. Dans ce chapitre, un nanofluide
hybride a été utilis¢ comme fluide de travail pour le PTC sous des conditions climatiques
différentes. Cette étude présente une analyse numérique thermo-mathématique complete des
collecteurs PTC utilisant des nanofluides hybrides nanotubes de carbone multiparois- oxyde
d'aluminium (MWCNT/AI203). Un solveur d'équations techniques (EES) est utilisé pour calculer
les effets des changements de température sur les performances thermodynamiques (énergie,
exergie) du capteur solaire dans un environnement désertique chaud. La comparaison des résultats
issus du modéle numérique développé a ceux expérimentaux publi¢ dans la littérature montre un
bon accord. Les résultats montrent qu'une concentration plus élevée de nanoparticules peut
améliorer les performances du PTC, en termes de température de sortie du capteur, d’énergie utile

et d’éxergie produite. Des valeurs maximales sont atteintes lorsque le nanofluide hybride de
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1,5 % MWCNT/1,5 % Al2Os3-eau est considéré comme un fluide de refroidissement. Un meilleur
fonctionnement du PTC est observé pour des journées chaudes plus que celles froides. La
production d’énergie et la production d’exergie d’un PTC fonctionnant avec un nanofluide hybride
1,5 % MWCNT/1,5 % Al,O3-eau pour un jour d’été sont 5 066 W et 876 W respectivement. Une
amélioration de 1,58% et 1,87% pour la puissance thermique maximale produite par le PTC en
utilisant un nanofluide hybride (0,25 % MWCNT/0,25 % Al>Os-eau) et en utilisant un nanofluide
hybride (1,50 % MWCNT/1,50 % Al20Os-eau) pour le jour d'été, tandis que ceux du jour d'hiver
sont respectivement de 1,18% et 1,34%, par rapport au systeme PTC typique utilisant I'eau comme

fluide de refroidissement.
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Chapitre 3 : Etude d'un systéme de stockage d'énergie
thermique utilisant une huile végétale comme fluide de
stockage



1. Introduction

Avec un rythme croissant, la demande énergétique mondiale atteindras le 16.6 million de TEP en
2040 ce qui va engendrer non seulement I’épuisement des réserves fossiles mondiales mais aussi
I’augmentation de la concentration en CO2 dans 1’atmosphére (400.26 ppm2015) [157,158]. Cette
consommation abusive entraine un changement climatique détruisant 1’écosystéme de la planéte
comme le réchauffement climatique. Le secteur du batiment est I’un parmi les principaux
consommateurs d’énergie vue ’exigence croissante de I’Homme en termes de confort thermique.
Il consomme directement environ 36 % de la consommation mondiale totale d’énergie et il est
responsable de 40 % des émissions mondiales de dioxyde de carbone (COz) [159]. L'Agence
internationale de I'énergie (AIE) déclare que la demande énergétique sera supérieure a 4 400 MTEP
en 2050 et que les émissions de gaz devraient atteindre 42,4 milliards de tonnes en 2035 dans ce
secteur [159].

Afin de réduire cette consommation, le refroidissement solaire utilisant un systéme de compression
thermique est 1'une des solutions les plus attractives pour surmonter ce probléme. En plus, son
couplage avec un systéme de stockage thermique améliore son efficacité thermique et assure un
fonctionnement continu du systéme. Plusieurs études rencontrées dans la littérature ont met
I’accent sur le systeme de refroidissement par absorption solaire couplé a un réservoir de stockage
thermique. Il semble que le systéeme complet utilisant de I’huile végétale a I’intérieur d’un ballon
de stockage thermique pour couvrir les besoins de refroidissement d’une petite villa n’ait pas été
pris en compte dans la plupart des études publiées. L'objectif principal de ce travail est d'étudier
les performances de stockage thermique de certaines huiles végétales en tant que fluide stocké a
l'intérieur du réservoir de stockage thermique et de tester son applicabilité a ce systéme pour
s'affranchir du caractére intermittent du refroidissement par absorption solaire. Pour cela, une
modélisation simple du systeme a été développée pour prédire la température de sortie du fluide
caloporteur, la température de I'échangeur chaud, la température de l'échangeur froid et la

température du fluide stocké dans le ballon thermique en fonction de temps.
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2. Description du systeme

La figure 3.1 présente le schéma synoptique du systeme étudi¢ SHC (System Heating and Cooling)
qui couvre les besoins énergétiques pour le chauffage, la climatisation et I’eau chaude sanitaire
pour une petite villa situé en Algérie. Le systéme consiste essentiellement d’un PTC, un ballon du
stockage thermique, ballon de stockage d’eau chaude sanitaire, échangeur de chaleur et une

machine d’absorption a simple effet LiBr/H>O.

PTC: Nous considérons le méme PTC étudié dans le chapitre 2 avec I’huile synthétique Therminol

VP-1 utilisé comme fluide caloporteur.

Machine d’absorption a simple effet LiBr/H2O : Elle se compose de cinq éléments principaux
: Générateur, condenseur, évaporateur, absorbeur et échangeur. Le couple utilisé généralement est
LiBr/H>O, I'eau est utilisée comme fluide caloporteur et le bromure de lithium est considéré
comme absorbant. Le principe d’absorption est un processus chimique qui est alimenté par une
source de chaleur (peut étre d’origine solaire) dont la température varie de 70°C a 95°C. Ce type
de machine refroidit I'eau jusqu’a 5°C qui est envoyée vers le serpentin de refroidissement de la

centrale de traitement d’air.

Systéme de stockage thermique : Le ballon de stockage thermique étudié consiste principalement
a un réservoir de stockage thermique fermé rempli d’huile végétale. Il est équipé de deux
¢changeurs de chaleur chaude et froide. Ce type d’échangeur assure une surface d’échange

maximale avec le fluide stocké.

Ballon d’eau chaud sanitaire : Le ballon d’eau chaud sanitaire est ¢quipé¢ d'un échangeur
thermique simple. Un débit massique entrant et sortant du réservoir pour répondre aux besoins en

eau chaude sanitaire du local.

Fonctionnement du systéme: Le réflecteur du PTC concentre les rayons solaires directs sur
I’absorbeur pour chauffer le fluide caloporteur. Le fluide chauffé est envoy¢ vers un échangeur de
chaleur situé dans le ballon de stockage thermique pour cédé sa chaleur vers le fluide de stockage.
Si a la sortie de I'échangeur, la température du fluide est suffisamment élevée, il traverse un autre
échangeur thermique situé dans un ballon d'eau chaude sanitaire (ECS) puis retourne vers

l'absorbeur du PTC. Si la température du fluide a la sortie du PTC est inférieure a celle du ballon
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de stockage thermique, il est acheminé directement, via un by-pass, vers le ballon ECS. Si la
température du fluide de sortie du PTC est inférieure a la température en haut du ballon de
stockage thermique et du ballon ECS alors toutes les vannes seront fermer et la pompe 1 s’arréte.
L'énergie stockée dans le ballon de stockage thermique est utilisée pour alimenter le générateur de
la machine a absorption a simple effet via un échangeur de chaleur. Si I’énergie stockée est
insuffisante pour alimenter la machine a absorption, un appoint €lectrique sera déclenché. Lorsque
la température ambiante est inférieure a 300 K, les pompes 2 et 3 sont arrétées.

Dans ce chapitre nous nous limitons uniquement au stockage de 1’énergie produite par le PTC dans

le ballon de stockage thermique.

Thrrmal Storage
Tank

198ueyox3y ]

High pressure

Low pressure

aAEn
uosuadng
1
|
|
I

DHW Storage

Absorber Evaporator

e ——

return fan air damper

Home

blower fan
AR

Cald water

Domestighot
Walel

Figure3.1. Schéma synoptique du systéme SHC
3. Modele mathématique

3.1. Modélisation du systeme de stockage thermique

Pour simuler le ballon de stockage thermique présenté dans la figure 3.2, nous 1’avons subdivisé

en N nceuds de volumes égaux. La température de de chaque volume est supposée uniforme.
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Le profil de température de fluide stockée et de fluide dans les échangeurs de chaleur chaud et

froid peut étre décrit par un ensemble d'équations de transfert de chaleur en régime transitoire et

en 1D. Les équations sont dérivées en effectuant un bilan énergétique du ballon de stockage

thermique.
Pour simplifier le modele, plusieurs hypothéses sont considérées :

- Le fluide a l'intérieur du réservoir de stockage est stratifié,

- Le fluide est incompressible et 1'écoulement est unidirectionnel,

- La variation de température dans la direction radiale est négligée,
- Le fluide ne change pas de phase durant le processus de stockage.

- L’écoulement de fluide dans 1'échangeur de chaleur est pleinement développé.

Sortie de fluide
= Froid

Entré de fluide
Chaud

Xx

Entré de fluide
Froid

Sortie de fluide
chaud

e e e e e e e e e (S Lo E L0
e e e e e e e e e e e e e (e

Figure 3.2. Schéma du réservoir de stockage stratifié

L'équation du bilan énergétique pour le fluide stocké est

dTs .
PCp— = div(AgradTy) + UA, (T, — Ts) + UAL(T. — T)+tUA s (Too — Ts)

Hill

Pour un nceud générique "i", il est exprimé comme suit :

G.1)
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de,i _ KAC (Ts,i—l_ Ts,i) KAC (Ts,i+1_ Ts,i)
MgiCp— = YUAR(Th; — Tsi) + X + X

+YUAC(TC,1 - Ts,i)+UAloss (TOO - TS,i)

Avec les conditions aux limites:
Pour i=1 ; Tny = Température de sortie du capteur cylindro-parabolique

Tc,1 = Température de sortie de I’échangeur de chaleur

(3.2)
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Pour le fluide caloporteur a l'intérieur des échangeurs de chaleur, les équations représentant le

bilan énergétique dans la tranche de I’échangeur se trouvant dans la couche "i" sont données par

dTh .

MpiCpn —c = MnCpn(Thit = Toi) = YUAR(Thi — Tss) (3.3)
dT; .

Mc;iCpc dt = _mccp,c(Tc,i - Tc,i+1) + YUA, (Tc,i - Ts,i) 3.4)

Avec Y est un nouveau paramétre introduit pour tenir en compte de la variabilité des

emplacements d’entrée et de sortie de I’échangeur de chaleur (c’est-a-dire les cas ou les
serpentins de I’échangeur de chaleur ne s’étendent pas sur toute la longueur du réservoir).
Comme 1I’échangeur de chaleur et le fluide stockée sont proportionnels a la surface de

I’échangeur de chaleur est incorporée en multipliant le coefficient de 1I’échangeur de chaleur

correspondant (UAr ou UACc) par le facteur Y.

Le facteur Y est calculé comme suit :

S a
Y = — = (3.5)
“woil XX
N
Avec:

S : Longueur de I'échangeur de chaleur local a chaque un neeud.
Lcoit : Longueur totale de l'échangeur de chaleur.
a : Hauteur verticale couverte par 1'échangeur de chaleur dans un nceud.

Xx: Epaisseur du nceud.

Lwoil

N : Nombre de bobinage dans I’échangeur de chaleur, N =
\/(T[Dwoil)2+p2
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Les coefficients de transfert thermique entre le fluide stocké et celui dans les échangeurs de

chaleur peuvent étre déterminés en considérant les résistances thermiques correspondantes :

[160]

UA, = = (3.6)
1 d |, 1
hh,iAi ' 2mkygxXx ' hh,OAO

1
UA, = - 3.7)
1 d |, 1
hC,iAi ' 2R x XX ' hco0Ao

Le coefficient global de perte de chaleur entre le réservoir et son environnement est exprimé

comme suit :[160]

1
lnR0+dinS . 1 1 (3°8)

Ro 2T Kmat XX ' hympAo

UAjpss =

Le coefficient de transfert de chaleur par convection h: peut étre calculé a partir du nombre de
Nusselt. Pour un écoulement turbulent pleinement développé, le nombre de Nusselt peut étre
exprimé en utilisant la corrélation de Pethukov. Cette corrélation est valable pour un fluide ayant

de nombre du Prandtl entre 0.55 < Pr <2000. [160]

PrRep (%1)

NUD = (3.9

£ 0.5
107+12.7(L)  (Pro667-1)

Le facteur de la friction f* dans I’équation (3.8) est déterminé par la correction du Ito : [160]

f = 0.304Rep%25 + 0.029805 3.10)

La corrélation de Ito est valable pour 0.034 <& <300 avec 8§ = ——
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Le coefficient de transfert de chaleur convectif externe ho est obtenu en considérant une
convection naturelle a la surface externe de 1'échangeur de chaleur. Le nombre de Nusselt

correspondant est déterminé en utilisant la corrélation suggérée par Ali :

Nur = 0.106Raf-335 @3.11)

Dont le domaine de validité correspond a des nombres de Rayleigh compris entre

2.10"2 <Rai <8.10" avec Rayleigh s’exprime comme suit : [160,161]

_ gR(T-Ta)L3
ov

Ra, (3.12)

L'énergie stockée Es: et la chaleur restituée du ballon a travers I'échangeur froid Qheatc peuvent

étre calculées comme suit :

Es = mCp(Tse+1 — Tse) (3.13)

Qheat,c =m cCp,c(Tc,l - TC,N) (3°14)

Le volume et la hauteur du ballon sont deux grandeurs importantes qui doivent étre calculés suivant
les besoins énergétiques du local. Le volume d’un ballon est directement 1i¢ a sa hauteur. Deux
formules sont présentées pour calculer la hauteur du ballon ; elle dépendant du volume du
réservoir. N. Jabbour [159] a détermin¢ une relation entre la hauteur et le volume du ballon pour

un volume inférieur a 0.6 m> (équation 3.14).

Hbim = 1.737 * Vbin + 1.014 3.15)
Pour les volumes supérieur a 0.6 m* la relation est adaptée par I’ AIE [162].

Hbin = max(min(2.2, (1.78 + 0.39 In(Vbi))), 1.25 3.16)

Avec Vb est le volume du ballon thermique de stockage (m?) et Hoi est la hauteur du ballon (m)

3.2. Modeélisation du ballon d’eau chaud sanitaire

Par une simple analogie avec le systéme de stockage thermique, le ballon ECS est divisé en N
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nceuds a température uniforme comme le montre la figure 3.3 Pour le nceud générique « 1 » le bilan

énergétique s'exprime comme suit :

dTqi _ KAc(Tqi-1—Tq,i) , KAc(Tsi+1— Tdi)
md’icp,d _dtl = UAh(Th,i — Td,i) + = éz : + = S;Z :
+ UAlosse (Tamb - Td,i) + Cp,d(Td,i—l) - mhautcp,d(Td,i)
—MpasCpd(Tai) + MhaueCpa(Tair1) (3.17)

Entré du Sorti.e de
fluide fluide
chaud chaud
(K + XKk)
Xx
¢ UAtank(Tamb - Td,i)
(K + XKk) (] 1
Xx Xz
A\
i
Sortie du
fluide
chaud

Figure3.3.Schéma du réservoir d’eau chaud sanitaire stratifié

Le circuit d’eau chaud sanitaire respecte quelques normes en vigueur concernant la température
d’eau de stockage ainsi que la température d’eau d’usage. En fait, la température d’eau chaude
sanitaire de stockage ne doit pas étre moins de 60 °C pour éviter le développement des bactéries
responsable de la 1égionellose. Mais en contrepartie il faut protéger I’utilisateur contre le risque
des brulures lors de son usage. Pour cela, I’eau chaud sanitaire extrait du ballon de stockage doit

étre mélangé avec du I’eau froid pour avoir une température de 1’ordre de 50 °C.
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Pour calculer les besoins énergétiques en eau chaud sanitaire dans le secteur résidentiel, il faut
savoir le nombre du piéces et nombre de personnes occupant le logement. L’équation (3.17)

présente le besoin énergétique en ECS:
Becs = Y, 1.16VecsXTIp (3.18)

Becs : La consommation totale du logement en ECS (Wh)
VEcs : Volume d’ECS (litre)
XT : La différence entre les températures d’entrée et de sortie de ’eau (°C)

Ip : Nombre de personnes occupant le logement
Le volume d’eau chaud sanitaire est calculé comme suit :

Vics = Cges—p * Rin—cons (3.19)
Avec:
Ckcs-p: consommation d’ECS par nombre de picces du logement (Tableau 3.1)

Rum-cons : Répartition mensuelle des consommations d’ECS (Tableau 3.2)

Tableau 3.1.Consommation d’ECS par nombre de pieces du logement [162]

Nombre de piéces du logement 1 2 3 4 5
Consommation (litre/jour) a 60°C 40 55 75 95 125

Tableau 3.2.Répartition mensuelle des consommations d’ECS (Source EDF : eau chaud
¢lectrique Résidentiel et Tertiaire, Mars 1987)

't e L

= @ o) s

3 3 - E £ E g

2 > = 2 = — 2 s = S 2 >

S g > = g = R= = H 2 B 2 3

= - 2 g = g 2 ZF & 197} =} Z =

Taux de 125 12 1.1 105 10 08 05 06 09 105 115 14
répartition

mensuelle
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3.3. Modélisation du capteur solaire

Pour modéliser le comportement du capteur cylindro-parabolique, nous avons adopté le méme

modéle développé dans le chapitre II.

4. Solution Numérique :

Afin d'étudier le comportement du systéme SHC, un code numérique a été développé en utilisant
le code de calcul FORTRAN. La méthode de volume finie a été¢ adoptée pour discrétiser les
€quations regissants les transferts dans le systeme étudiées. La simulation numérique réalisée a
permis de déterminer I'évolution temporelle et spatiale de la température du fluide a l'intérieur du
réservoir de stockage ainsi que de celle dans les deux échangeurs de chaleur. Les températures de

l'absorbeur, de I’enveloppe en verre et du fluide caloporteur dans le PTC sont aussi calculées.

Le ballon de stockage thermique et le ballon ECS, de forme cylindrique et a volume constant, sont
modélisés numériquement. Ils ont été subdivisés en N nceuds de volume égal et de température
uniforme selon le rayon. De 1'huile synthétique a été utilisée comme fluide de refroidissement dans
l'absorbeur et dans les échangeurs de chaleur. L'huile végétale servait de fluide de stockage dans
le réservoir thermique tandis que 1'eau était utilisée dans 1'autre réservoir d’ECS. La convergence

est supposée atteinte lorsque le résiduel calculé EP est inférieur a 107, Celui-ci est calculé comme

suit :
_ T)=Tarb({)
EP = . (3.20)

Pour résoudre le systéme d'équations résultant, I'algorithme représenté sur la (Figure 3.4) est

considéré.

Le pas de temps Xt , la distance Xx et la distance intermodale Xy sont respectivement de 1s, Imm et

0,362m .Ces valeur sont fixés apres une ¢tude de sensibilité de résultats.
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Figure 3.4. Organigramme de calcul de simulation du systeme SHC




5. Modéle de validation :

Le code développé est utilisé pour étudier numériquement le SHC. Il est composé de deux éléments
majeurs : le PTC et le ballon de stockage thermique. Nous validons chaque composant séparément.
La premiére validation consiste a comparer la température de sortie du fluide caloporteur avec la
solution numérique de simulation trouvée par A. Allouhi et al. [163]. Ils ont été¢ simulé sous le
climat d'’Amman avec les mémes spécifications que le prototype PTC. Le fluide de travail est de
I'eau et le débit massique est de 0,2 kg/s. La figure 3.5 montre que les résultats du modele

développé présentent un bon accord avec d’ Allouhi et al.

75 /_\\
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Figure 3.5. Température de sortie du fluide — Comparaison avec le modeéle de validation

La deuxiéme validation, représentée aux figures 3.6, 3.7 et 3.8, est relative au systeme de stockage.
Cette validation a été réalisée en comparant les températures numériques entrée/sortie échangeur et
celle de fluide de stockage obtenues avec les données expérimentales issues des travaux d’ Angrisani
et al. [164]. Pour cela, nous avons utilisé les mémes conditions et les mémes spécifications que
celles du dispositif expérimental utilisé par Angrisani et al. Un bon accord est obtenu avec une erreur

relative entre le nceud supérieur et le nceud inférieur de respectivement 2,8% et 1,8%.
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Résultats d'Angrisani
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Figure 3.6. Profil de température de l'eau lors d'un échange thermique froid - comparaison avec
les résultats d ‘Angrisani
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Figure 3.7.Profil de température de l'eau stockée - comparaison avec les résultats
expérimentaux d’Angrisani
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Figure 3.8. Température de l'eau en sortie d'échangeur froid - comparaison avec les résultats
expérimentaux d ‘Angrisani

6. Résultats et discussion

Cette section présente les résultats de la simulation numérique des performances du systéme SHC
propos¢ (simulation pour le PTC et systtme de stockage thermique). L'évaluation du
comportement thermique de ce systéme est réalisée en considérant les besoins énergétiques d'un

batiment soumis aux conditions climatiques de la région Ourgla en Algérie.

Les spécifications du réservoir de stockage considérées dans la simulation sont rapportées dans le
tableau 3.3. Les données météorologiques ont été générées a l'aide de la base de données
METEONORM. La figure 3.9 montre les valeurs mensuelles du rayonnement solaire direct (DNI)
pour le climat d'Ourgla. Cette région présente une radiation solaire abondante tout au long de

I'année.
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Tableau 3.3. La spécification des échangeurs de chaleur [158]

Parametres Valeur
conductivité du matériel 30 W/mK
pas de bobine 36.2 mm
diamétre de bobine 0.49m
diamétre intérieur du tube 21.6 mm
diametre extérieur du tube 26.9 mm
longueur de la bobine 1.53m

Tableau 3.4: Propriétés thermo physiques de l'huiles végétales & therminol VP-1 [165,166]

Colza

Cp(T) = 1.621 * 10-6 x T+ — 8.735  10~4 = T3 + 14.933 x 10-2 » T2 — 5.976
«T + 2098.5
AMT) =2 %107 T2 — 1.714 % 10~4 * T + 0.169
p(T) = 928.19 — 0.6691 * T

Jatropha

Cp(T) = 2.262 * 1076 * T* — 10.423 * 10~* * T3 4 12.947 * 10-2 * T2
—0.441+T + 1960.8
MT)=28%10"7%T2—2.258+10~**T + 0.1736
p(T) =933.47 —0.7392 T

Tournesol

Cp(T) = 0.760 * 106 T+ — 3.310 * 104 * T3 + 4.147 102+ T2 — 1.2 + T
+1950.6
A(T) = 3.5 % 10-7 * T2 — 2.232 « 104 = T + 0.1706
p(T) = 925.98 — 0.6081 = T

Soja

Cp(T) = 0.807 * 106 x T4 — 3.705 * 10~4 * T3 + 5.491 x 102 T2 — 0.409
«T + 1966.4
A(T) = 0.92 % 10-7 « T2 — 1.563 * 10~* * T + 0.702
p(T) = 929.77 — 0.5917 + T

Coton

Cp(T) = 1.373 * 10-6 * T+ — 7.924 % 10~4 x T3 + 14.06 * 10-2 * T2 — 5.443
«T +2118.6
A(T) = 1.06 * 10-7 * T2 — 1.629 + 10~4 x T + 0.1702
p(T) = 926.36 — 0.6607 = T

Therminol
VP-1

Cp(T) = 4.394 x 1078 x T+ — 7.76633 * 10> * T3 + 0.049862 * T2 — 11.017
* T + 2125
MT) =—-2.3793 x10-6 T3 4+ 2.737 » 103 * T2 — 1.8711 * T + 1438.6
p(T) = 1.0614 * 1011 x T3 — 1.9367 * 10-7 * T2 + 2.0353 * 10>+ T
+ 0.14644
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Figure 3.9.Les données mensuelles moyennes du rayonnement solaire direct (Ourgla, Algeria)

L'étude du systéme a porté sur trois mois (juin, juillet et aotit). Un pas de temps de 1 seconde a été
considéré dans notre calcule. Les températures initiales dans 1'absorbeur, le réservoir et les deux
¢changeurs sont considérées a 293,15 K. Le pas spatial de Xx est choisi suite a une étude de
sensibilité¢ des résultats a ce pas. Pour I'absorbeur et le réservoir de stockage, Xx sont choisis

respectivement a 0,01 m et 0,0362 m.

Le therminol VP-1 a été utilis€ comme un fluide caloporteur dans I'absorbeur et dans les
¢changeurs de chaleur avec un débit égal a 0,2 kg/s. Nous avons utilisé 5 types d'huiles végétales
différentes dans le réservoir de stockage (colza, jatropha, tournesol, soja et coton). Ces huiles
thermiques considérées sont trés stables et congues pour un fonctionnement en phase liquide a
haute température. Ils ont €¢galement une bonne stabilité thermique dans le domaine d'application
et ne sont pas corrosifs pour les matériaux de construction. Les propriétés du therminol VP-1 et
des cinq autres types d'huiles végétales sont résumées dans le tableau 3.4. La variation de ces

propriétés physiques avec la température de travail est présentée dans la figure 3.10.

Une comparaison entre 1’énergie stockée de chaque type d’huile végétale est effectuée pour choisir
la meilleure huile qui possede 1’énergie stockée la plus €levée. Cette comparaison est faite pour
une journée d'été (21 juin). Les résultats sont présentés dans la figure 3.11. L huile de Jatropha a
la capacité de stockage la plus élevée (128 kWh) en raison de sa capacité thermique élevée par

rapport aux autres huiles. Tandis que le Tournesol a la capacité énergétique thermique la plus faible
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117 kWh.

La figure 3.12 décrit les profils de température de 1'huile végétale (Jatropha) a différentes positions
dans le réservoir de stockage pour une journée d'été (21 juin). Elle montre que les profils de
température atteignent des valeurs stables aprés 12 heures de fonctionnement. La différence entre

le nceud supérieur et le nceud inférieur est de 52 K, ce qui indique que le réservoir est bien stratifié
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Figure 3.10. Propriétés des fluides avec température de fonctionnement
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Figure 3.12. Profil de température de l'huile vegétale stockée (Jatropha)

La figure 3.13 montre la variation horaire des profils de température de deux composants étudiés
durant dix jours (21-31 juillet). La température du fluide stockée, les températures de deux
¢changeurs (froid et chaud) et la température de fluide de sortie du PTC ayant la méme allure que

les rayons solaires.
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Apres les trois premiers jours de chargement du ballon de stockage thermique, la température de
fluide stockée au nceud supérieur et au nceud inférieur est atteinte 351 K et 334 K respectivement.
Lorsque la température du fluide stockée au nceud supérieur du ballon est supérieure a la
température de fluide de sortie du PTC, la pompe 1 s’arréte. Cet arrét est apparait clairement sur
le profil de température de 1'échangeur chaud (lorsque la température est constant). En revanche,
la température du fluide stockée dans le ballon de stockage thermique est 1égerement diminuée et

cela peut s'expliquer par leur échange thermique avec 1'environnement.

Lors de la décharge (a partir du 4éme jour), I'échangeur de chaleur froid du ballon de stockage
thermique est reli¢ au générateur de la machine de refroidissement a absorption par I’intermédiaire
d’un échangeur thermique externe. Lorsque le PTC s'arréte de fonctionner, la machine de
refroidissement a absorption continue a fonctionner en utilisant 1'énergie stockée dans le réservoir.

La température de fluide stocké dans le réservoir diminue. Pour une température ambiante

Inférieure a 300 K, la pompe 2 (assurant la circulation du fluide dans le réservoir) s’arréte pour
minimiser la consommation énergétique dans le réservoir. Il apparait clairement dans le profil de

température de 1’échangeur de chaleur froid.

La température de sortie de I'échangeur de chaleur froid atteint un minimum de 315 K le cinquieme

jour et un maximum de 339 K le huitiéme jour.
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Figure 3.13.Le comportement de chaque composant principal du systéme
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Pour étudier les performances du systétme SHC, un bilan énergétique est réalisé pour calculer les
besoins énergétiques en climatisation d'une petite villa pour une journée représentative de mois de
juillet selon la Réglementation thermique des batiments d’habitation Tunisienne (figure 3.14). Sur
la base de cette étude, nous avons fait notre choix de la machine de refroidissement a absorption

LiBr/H20 a simple effet dont des caractéristiques sont résumées dans le tableau 3.5.

Tableau 3.5.Spécifications de la machine de refroidissement a absorption LiBr/H20 a simple

effet [19]

capacité de refroidissement 17.6 kW
température de refroidissement 12.5°C In/ 7°C out
Débit d'eau de refroidissement 0.77 l/s

Apport de chaleur 25.1 KW
température de générateur 88 °C In /83°C Out
Débit d'eau de générateur 1.2 1/s
consommation électrique 48 W
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Figure 3.14.Besoins énergétiques en climatisation pour une journée (21 juillet) d 'une petite
villa a Ourgla

La figure 3.15 présente une étude énergétique du systeme étudié durant le mois de juillet; les 4
premiers jours sont consacrés a la charge du ballon de stockage thermique. L'énergie stockée

dans le ballon de stockage thermique peut atteindre plus de 700 kWh. Aprées le deuxiéme jour,
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I'énergie récupérée par I'échangeur froid peut atteindre un maximum de 400 kWh et un
minimum de 300 kWh. En moyenne, elle couvre plus de 75 % de I’énergie nécessaire au
générateur de la machine de refroidissement a absorption choisi, tandis que 25 % sont récupérés

a partir de la résistance électrique aux heures de pointe.

La figure 3.16 présente le pourcentage d'énergie fournie par le ballon de stockage thermique et
la résistance ¢électrique pendant le mois de juillet et aott. Elle montre I'efficacité du systtme SHC

installé pour fournir le refroidissement nécessaire au local.

L'analyse environnementale a été déterminée. Il prouve que l'utilisation d'énergies
renouvelables permet de réduire les émissions de COz causées par la production d'électricité

consommee par la climatisation traditionnelle. La figure 3.17 montre qu'il y a plus de 4 tonnes

800

d'émissions de CO; évitées au cours des deux mois. La production de CO> et son cofit sont
résumés dans le tableau 3.6.
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Figure 3.16.Pourcentage d'énergie fournie par le ballon de stockage thermique et la résistance
électrique aux mois de juillet et aoiit

Tableau 3.6. La production de CO; et son coiit

Emission Annual EP (kg/kWh) Emission Cost (Euro/kg COz2)
cOo2 0.44 0.019

B Climatisation traditionnel Climatisation solaire

Figure 3.17.Emission de CO; produite entre le climatiseur et le systéme solaire (kg de CO3)
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7. Conclusion :

Dans ce chapitre, un modele unidimensionnel simple d'un systtme SHC a été développé pour
prédire la température de sortie du fluide caloporteur PTC, la température de 1'échangeur chaud, la
température de 1'échangeur froid et la température du fluide stocké dans le réservoir thermique en
fonction du temps. Le modele a été validé avec des résultats rencontrés dans la littérature. Une
comparaison a également été effectuée pour estimer la meilleur type d’huile végétale a considérer

dans le systeme et permettant de stockée la plus d’énergie.

Ce modgele est utilis¢ pour étudier le comportement du SHC afin de répondre aux besoins de
refroidissement d'une petite villa. Les résultats montrent que le systtme SHC peut couvrir en
moyenne 75 % des besoins énergétiques de la petite villa. L’impact environnemental est aussi

estimé en déterminant la quantité du CO; évitée suite a I'utilisation de SHC.

Cependant, les systemes de refroidissement solaire ne sont pas trés courants pour des raisons de
colt un peu élevée. Cette étude prouve que l'application de I'énergie solaire offre des avantages

énergétiques et environnementaux majeurs spécifiquement pour les pays de Maghreb.
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Conclusion Générale et Perspectives

Dans le présent travail, nous avons exposé une contribution a I’étude de la fiabilit¢ d’un
concentrateur solaire linéaire et la possibilité de son exploitation dans une centrale climatique
urbaine. Nous avons étudié¢ un systeéme de climatisation solaire liée a un central de traitement d’air.
Le systeme est constitu¢ d’un concentrateur cylindro-parabolique, d’un systéme de stockage
thermique 1li¢ avec une machine de refroidissement a absorption a simple effet (HoO/NH3) par
I’intermédiaire d’un échangeur de chaleur. Une étude numérique faite en premier lieu sur le PTC

séparément puis sur le systéme de stockage thermique li¢ au PTC.

Dans le premier chapitre, une revue de 1’état de 1’art sur les technologies solaires a concentration
linéaire et ponctuelle, les machines a absorptions et les systémes de stockage thermique ont été
¢laborés. Cette revue nous a permis de choisir la technologie la plus adéquate et compatible de

chaque composant de notre systeme.

Dans le 2™ chapitre, nous avons effectué une modélisation mathématique du PTC sous le logiciel
EES. Le modele développé est validé en comparant ces résultats a ceux rencontrées dans la
littérature. Nous avons utilisé¢ dans ce modele le nanofluide hybride (MWCNT/Al>O3) comme un
fluide caloporteur avec des différentes concentrations. L’analyse numérique montre I’évolution de
température des différents composants du PTC utilisant le nanofluide hybride par rapport a I’eau.
Aussi les performances thermodynamiques (énergétique et exergétique) en fonction de la

température et le type de fluide caloporteur ont été estimées.

Les résultats de la simulation obtenus montrent qu’un meilleur fonctionnement du PTC est obtenue
lorsque on utilise le nanofluide hybride 1.5% MWCNT/1.5% Al>Os-eau comme fluide caloporteur.
De plus, il est plus performant pour une journée chaude que pour une journée froide. Nous avons
aussi montré que pour une journée d’été le maximum d’énergie et d’exergie produite par le PTC
utilisant des nanofluides hybrides (MWCNT/ALO3) sont de 5066 W et de 876W
respectivement. Une amélioration des échanges thermique entre I’absorbeur et le fluide caloporteur

est observée lorsqu’on utilise de nanofluide hybride dans le PTC

L’¢étude du systeme de stockage thermique couplé au PTC a fait I’objet du troisiéme chapitre. Pour
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cela un modele numérique simple 1D a été développé sous langage FORTRAN. 11 est basé sur les
bilans énergétiques des différents composants du systéme étudié. Cette modélisation a permis de
prédire la température du fluide de sortie du PTC, la température du fluide stockée et la température
de deux échangeurs de chaleur (froide et chaude). Les résultats obtenus par le modele sont
comparés a ceux obtenues par des ¢tudes dans les littératures et montrent un bon accord. Deux
fluides sont choisis pour cette étude : I’huile synthétique (Therminol VP-1) pour le fluide
caloporteur dans le PTC et I’huile végétale comme fluide de stockage. En premicre lieu, cing types
huiles végétales sont testés pour estimer le meilleur type qui permet de stocker la plus importante
quantité d’énergie. Le Jatropha montre que la quantité d’énergie stockée est la plus élevée (128
kW) grace a sa capacité spécifique importante par rapport aux autres huiles. Une allure des
températures de jatropha a différent position dans le ballon de stockage thermique montre bien
que le ballon est bien stratifié¢. Une simulation du systéme montre qu’il est capable de fournir les
besoins thermiques au générateur de la machine a absorption méme pendant la nuit. Avec une
température de fluide de sortie de 1’échangeur froide atteignant un maximum de 339 K et un
minimum de 315 K. Ce systéme prouve son efficacité en répondant aux besoins thermiques d’une
petite villa. Il préserve par conséquent, I’environnement en évitant 1’émission de quantité

importante de COs».

Comme perspectives :Des recherches supplémentaires sont nécessaires a I’avenir pour mener des
¢tudes pratiques a long terme sur les performances énergétiques et économiques du PTC utilisant

d’autre nanofluide hybride.
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