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RESUME

Le présent travail démontre ’efficacité d’utilisation d’un dispositif de stockage
thermique par MCP dans 1’amélioration des performances énergétiques et la diminution du
travail du réfrigérateur domestique, sur la base de résultats expérimentaux et numériques.
Une premiére configuration d’un dispositif de stockage thermique a été étudiée qui
consiste en un MCP en plaque de forme parallélépipédique en contact direct avec la
surface d’un évaporateur plat. Une deuxiéme configuration a ensuite été proposée en
réponse a deux inconvénients rencontrés lors de I’é¢tude la premiére configuration, qui
consistent a I’augmentation de la résistance thermique au niveau de I’évaporateur, et le
temps d’arrét du compresseur qui n’est pas contrélable. Cette configuration consiste en un
MCP confiné dans des sphéres et intégrés dans un échangeur de chaleur de type lit tassé
(packed bed), et en contact seulement avec 1’air intérieur du réfrigérateur. Il est également
question d’une discussion portant sur 1’effet du MCP, en comparaison a celui du givre, sur
le transfert de chaleur pour le cas d’un réfrigérateur muni d’un évaporateur plat. 1l a été
noté que la résistance thermique dd a la présence du MCP est du méme ordre de grandeur
que celle du givre durant la phase de marche du compresseur (solidification), mais elle est

plus faible que celle du givre durant la phase d’arrét (fusion du MCP).

Le MCP mis en contact avec 1’évaporateur a permit de prolonger le temps d’arrét
journalier de 17%, d’améliorer le COP du cycle frigorifique de 5%. Cependant, le MCP a
causé la limitation du transfert de chaleur au niveau de 1’évaporateur vers 1’air a I’intérieur
du réfrigérateur qui a augmenté 1égérement la température de 1’air de 1°C. La configuration
d’un échangeur de chaleur en configuration de lit tassé de sphéres (packed bed),
comportant un matériau a changement de phase (MCP) a été développé, dans laquelle le
MCP n’est en contact qu’avec ’air a ’intérieur du réfrigérateur, et n’affecte pas le transfert
de chaleur. Le dimensionnement optimisé de 1’échangeur de chaleur a permit également de
contrbler le régime de fonctionnement du réfrigérateur et de prolonger le temps d’arrét

journalier de 12,6h (52.5%).
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ABSTRACT

The present work aims to highlight the role of using a thermal storage device by PCM
in improving energy performance and reducing the work of the domestic refrigerator, based
on experimental and numerical results. A first configuration of a thermal storage device has
been studied which consists of a parallelepiped shaped plate PCM in direct contact with the
surface of a flat evaporator. A second configuration was then proposed in response to two
drawbacks encountered during the study the first configuration, which consist in increasing
the thermal resistance at the evaporator, and the incontrollable compressor stopping time. This
configuration consists of a PCM confined in spheres and integrated into a packed bed type
heat exchanger, and in contact only with the interior air of the refrigerator. There is also
discussion of the effect of PCM, compared to that of frost, on heat transfer for a refrigerator
with a flat evaporator. It has been noted that the thermal resistance due to the presence of
PCM is of the same order of magnitude as that of frost during the compressor running phase

(solidification), but it is lower than that of frost during the shutdown phase (melting).

The PCM put in contact with the evaporator allowed to extend the daily shutdown
time by 17%, to improve the COP of the refrigerating cycle by 5%. However, the PCM
caused the limitation of heat transfer from the evaporator to the air inside the refrigerator
which slightly increased the air temperature by 1°C. The configuration of a packed bed heat
exchanger containing PCM has been developed in which the PCM is in contact only with the
air inside the refrigerator, and does not affect the heat transfer. The optimized design of the
heat exchanger also made it possible to control the operating regime of the refrigerator and to
extend the daily shutdown time by 12.6 hours (52.5%).
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INTRODUCTION GENERALE

L’efficacité énergétique est I’une des voies que notre société actuelle vise a adopter
pour permettre une utilisation non excessive des ressources fossiles non renouvelables,
permettant une diminution des gaz a effet de serre nocifs a notre environnement, et une
réduction de la consommation énergétique en général. L'utilisation de systemes de
réfrigération plus efficaces associées a une meilleure gestion des besoins en énergie
pourrait contribuer & cette situation de maniere significative. Plusieurs solutions ont été
proposées dans le but de réduire la consommation électrique et améliorer les performances
énergétiques des systémes de réfrigération. Les travaux associés se sont généralement axé
sur la performance des compresseurs frigorifiques et des isolants des réfrigérateurs, plus
récemment encore, les travaux se sont orientés vers le couplage des systéemes frigorifiques

a des dispositifs de stockage thermique utilisant des Matériaux a Changement de Phase.

Au travers de la présente dissertation, nous présentons 1’étude et 1’élaboration de
prototypes de systemes de réfrigération qui fonctionnent de facon plus efficaces et
consomment moins d’énergie électrique, et ces solutions se basent sur 1’utilisation de
systemes frigorifiques incorporant des Matériaux a Changement de Phase (MCP). Ces
matériaux ont la capacité de stocker de I’énergie thermique sous forme de chaleur latente,
produite pendant les périodes creuses, pour ensuite la restituer a 1’utilisation durant la
période désirée ou pendant les périodes durant lesquelles la demande électrique pourrait
s’avérer ¢€levée. Le secteur résidentiel qui compte a la fois le froid ménager et la
climatisation de petite puissance est le secteur le plus concerné, car il produit la presque

totalité de la consommation électrique issue de la production du froid.

Ce travail a fait I’objet de I’étude de deux types de configurations de couplage d’un
MCP avec un réfrigérateur conventionnel, qui se distinguent suivant la maniere avec
laquelle le MCP est disposé a I’intérieur du réfrigérateur. La premiere configuration
consiste en une disposition directe du MCP a la surface d’un évaporateur plat. La
deuxieme disposition consiste a confiner le MCP dans une cuve de stockage en forme de lit
tassé de sphéres qui est traversé par un fluide frigoporteur. Cette disposition est destinée a
étre utilisée dans un réfrigérateur muni d’un évaporateur a ailettes ventilé dans lequel le
MCP n’est en contact qu’avec l’air intérieur du réfrigérateur. Le présent travail est

composeé de cing chapitres :
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Le premier chapitre consiste en une étude biographique sur les MCP, ou il a été
question d’étudier les différents classes de MCP utilisés pour les applications de stockage
thermique latent, de présenter les principaux axes de recherches et applications qui ont été
entreprises sur les MCP, la description des méthodes numériques pour traiter le phénomene
de changement de phase liquide-solide dans la résolution numérique de 1’équation de
chaleur, et les techniques les plus utilisées pour la caractérisation des propriétés thermiques
des MCP. Dans chapitre, il est également question d’explorer les principaux axes de
recherches effectués sur les MCP comme dispositif de stockage thermique. De plus, une
attention particuliére sera portée sur les applications du stockage thermique dans le

domaine de la réfrigération.

Le deuxieéme chapitre traite de la premiere configuration de couplage d’un MCP
avec un réfrigérateur conventionnel. 1l consiste en une analyse thermique réalisée sur un
réfrigérateur domestique couplé a un MCP disposé de maniére directe a la surface d’un
évaporateur plat. L'analyse thermique vise essentiellement a définir le role du MCP dans le
prolongement du temps d’arrét du compresseur, sur 1’amélioration des performances

thermiques du réfrigérateur et sur la réduction de sa consommation énergétique.

Le troisieme chapitre il a été question d’une étude comparative théorique entre le
MCP et le givre, dans le but de définir I’effet de 1’épaisseur des deux matériaux sur les

performances thermiques de 1’évaporateur et le transfert de chaleur dans le réfrigérateur.

Dans le quatriéme chapitre, une méthode de dimensionnement et d’optimisation
d’un échangeur de chaleur en configuration de lit tassé de spheres (packed bed),
comportant un MCP, et couplé a un systeme de ventilation secondaire a été développée.
Cette configuration vient proposer des solutions a deux problémes rencontrés lors de notre
analyse théorique de la premiére configuration, a savoir la résistance thermique que le
MCP génere au niveau de I’évaporateur, et de I’impossibilité de contréler le prolongement

du temps d’arrét de réfrigérateur.

Finalement, le dernier chapitre traite de I'analyse des résultats théoriques du modele
développé pour le dimensionnement et I’optimisation d’un échangeur de chaleur contenant
un MCP, pour le cas d’étude d'un réfrigérateur domestique couplé a un systéme de
ventilation. La validation du modele a également été présentée, en confrontant les résultats

présents avec des résultats expérimentaux issus de la littérature.
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1. LES MATERIAUX A CHANGEMENT DE PHASE (MCP)

1.1. Introduction

Un Matériau a Changement de Phase (MCP) désigne toute substance qui possede
une importante chaleur de fusion, et qui fond et se solidifie a une certaine température. Ce
matériau est ainsi capable de stocker et de libérer de grandes quantités d’énergie lorsque ce
dernier passe de I’état solide a I’état liquide et inversement. Méme si un stockage
thermique par chaleur latente peut étre réalisé par n’importe quel autre changement d’état
(solide-solide et liquide-gaz, etc.), seul le changement d’état solide-liquide a trouvé jusque
la un intérét pratique dans le domaine du stockage d’énergie thermique. Bien qu’un
changement d’état liquide-gaz puisse produire une chaleur de transformation plus élevée
que celle d’une transformation solide-liquide, un stockage thermique faisant appel a un
changement de phase liquide-gazeux n’est pas réalisable en pratique pour car il nécessite
de grands volumes pour confiner le matériau sous sa phase gazeuse. Les MCP avec un
changement de phase solide-solide sont des matériaux prometteurs dans le domaine du
stockage thermique. Cependant, ils présentent I’inconvénient de posséder des transitions de
phases généralement tres lentes et une chaleur de transformation relativement faible, ce

qui limite encore leurs applications dans le domaine de d’ingénierie.

1.2. Propriétés et classification des MCP

1.2.1. Propriétés des MCP

Il existe une large gamme de matériaux a changement de phase (MCP) utilisés dans
les applications de stockage thermique latent, cependant, le choix de leur utilisation en tant
que dispositif de stockage thermique doit satisfaire quelques criteres de sélection. La
sélection se fait selon la qualité des propriétés thermiques, physiques, chimiques et
cinétique du MCP [1].

1.2.1.1. Propriétés thermigues

La température de fusion est le premier choix de sélection d’un MCP qui sera

destinée a une quelcongue application. Les matériaux possédant une température de fusion
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inferieur a 15°C sont destinés aux applications du stockage du froid pour le
conditionnement d’air, tandis qu’une température de fusion supérieur a 90°C servira a
alimenter un générateur d’une machine frigorifique a absorption. Pour une gamme de
température de fusion entre 15 et 90°C, le MCP peut étre appliqué pour le chauffage
solaire, ou bien pour I’écrétage de la charge [2]. En plus d’une température adéquate, le

MCP doit posséder une chaleur latente et une conductivité thermique élevée.

1.2.1.2. Propriétés physiques

Le MCP doit posséder une densité élevée, un coefficient de dilation faible entre les

deux phases liquide et solide, ainsi qu’une faible pression de vapeur saturante.

1.2.1.3. Propriétés cinétiques

Le MCP doit avoir une phase de solidification qui ne présente pas de phénomeéne de
surfusion (figure 1.1) ou bien un faible taux de surfusion, et un taux de cristallisation

satisfaisant.

# refroidissemement
~du hiquide

Eerpdranice

retfroichzzemement
du solide
1

Tr4— f

sohdification

Figure.1.1. Schéma d’une solidification avec surfusion

1.2.1.4. Propriété chimigues

Le MCP doit étre stable a long terme, compatible avec le matériau de la cuve de
stockage, non toxique et ininflammable. Ajoutons a cela qu’il doit étre abondant et non

onéreux.
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1.2.2. Classification des MCP

1.2.2.1. Les MCP classigues

Les MCP sont classés en: composés organiques, composés inorganiques, et

eutectiques qui sont congus suite & un mélange entre ces deux composées [3-6].

Les composeé organiques (comportant la molécule de carbone) se composent de :

a. Paraffines. C’est des composés de chaines de n-alcanes CHs-(CH3)-CHs. lls
posseédent une température de fusion ainsi qu’une chaleur latente de fusion croissante avec
la longueur de la chaine. Les paraffines sont tres stables chimiquement, ne présentent pas
de phase de ségrégation lors du changement de phase, et ne sont pas chers. Cependant, leur
conductivité thermique est assez faible (autours de 0.2W/m.K), ce qui nécessite des

moyens supplémentaires pour améliorer le transfert thermique au sein du matériau.

b. Les matériaux non paraffines. Cette catégorie comporte la plus large gamme de
MCP. Elle inclue les acides gras, les esters, les alcools et les glycols. lls sont cependant

inflammables et instable a hautes températures.

Les acides gras sont considéré comme de tres bons MCP, de part leur chaleur
latente élevée qui est assez proche de celle des paraffines. Ils présentent également une
bonne reproduction cyclique et ne présente pas de surfusion. Cependant, ils restent assez
chers (2 & 2.5 le prix des paraffines) et sont moyennement corrosives. La formule chimique

des acides gras se présente sous la forme : CH3(CH)2n. COOH.
Les composeés inorganiques sont subdivisés en :

a. Les sels hydratés. Ils sont considérés comme des alliages de sel et d’eau. La
transformation solide-liquide dans ces composés est définie par une déshydratation de
I’hydrate du sel, qui est thermodynamiquement semblable a un cycle de solidification-

fusion.

Un sel hydraté peut fondre de deux maniéres. Il peut donner soit un sel hydraté plus

concentré avec une quantité d’eau :

AB. nH,0 --------- AB. mH,0 + (n-m)H,0
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Soit donner une forme anhydre, c’est a dire du sel et de I’eau :
AB. nH,0 --------- AB + nH,O

Ces sels ne sont généralement pas chers et abondants, avec une chaleur de fusion
¢levée et une conductivité d’environs deux fois plus importante que celle des paraffines
(autours de 0.5 W/m.K), mais leur principal probléme est qu’ils présentent une fusion non
congruente, ce qui engendre la formation de sel qui pourrait sérieusement affecter la
réversibilité du cycle de fusion/solidification, et causer une perte de densité thermique de
stockage. Ces sels présentent également des problémes de surfusion et de corrosion. Il est
aussi a noter qu’il ya peu de sels qui possedent une température adéquate pour le stockage
thermique du froid, c’est a dire des sels ayant de basses températures de changement de
phase. En effet, la majorité des solutions salées présentent une température de changement

de phase au dessus de 40°C.

Afin de remédier a ces probléemes dans les applications de stockages, plusieurs méthodes

ont été proposées :

-Afin de contrer la rareté des sels possédant des températures assez basses et favorables au
stockage du froid, il y a eu recourt a I’utilisation de mélanges de sels afin d’obtenir des

solutions eutectiques présentant de basses températures de changement de phase.

-Afin de contrer la surfusion, il y a eu recourt a I’ajout d’agents nucléants, ou d’un

systéme d’agitation pour la favorisation de la nucléation.

-Pour éviter une fusion non congruente et la ségrégation de sel, plusieurs techniques ont
éte utilisés a cette fin, comme : (1) I’ajout d’agents épaississants afin que le sel solide
puisse rester en suspension et ne pas tomber au fond de la cuve et, (2) mettre un systéme
d’agitation pour uniformiser le mélange, (3) 1’ajout d’un agent chimique pour permettre la
bonne congruence du matériau et (4) I’utilisation d’un systéme de stockage contenant un
sel avec échangeur de chaleur en contact direct entre le sel hydraté et un fluide immiscible

(huile synthétique).

-Pour contrer la faible conductivité thermique des sels hydratés, qui est traduit par un
temps de décharge de froid assez long, des solutions ont été proposées pour remédier a ce
probleme, comme par exemple d’utiliser I’encapsulation du MCP qui permet d’améliorer

le transfert de chaleur entre le sel contenu dans les capsules et le fluide caloporteur, ou bien
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d’utiliser un échangeur de chaleur a contact direct. D’autres travaux ont concerné

I’intégration d’ailettes et de métaux au sein du MCP pour améliorer le transfert de chaleur.

b. Les métaux. Leur application dans les procédes de stockage d’énergie thermique sont
trés limités car ils peuvent présenter I’inconvénient d’une densité trés €levée. Cependant,
lorsque le volume est considére, ils pourraient étre de potentiels candidats a une application
de stockage, en raison de leur importante chaleur latent de fusion par unité de volume.
Leur point fort est qu’ils présentent une trés bonne conductivité thermique. Les MCP
métalliques concernent que les métaux avec de basses tempeérature de fusion (pas plus

d’une centaine de dégrées Celsius).

Quant aux eutectiques, ils sont congus a partir d’une composition de deux ou de plusieurs
composants sous une certaine composition qui se cristallisent de fagon congruente, sous
une température minimale aux deux composants. Le mélange peut étre totalement
organique ou inorganique, ou bien les deux ensembles. Sharma [7] a entrepris un excellent
travail de classification des eutectiques les plus utilisés dans le domaine du stockage

thermique, avec une présentation de leur caractéristiques thermiques correspondants.

1.2.2.2. Le MCP comme frigoporteur « le coulis de glace »

Le froid produit dans une machine frigorifique peut étre utilisé de deux manieres
distinctes ; soit par une utilisation directe du fluide frigorigéne en changement de phase
liquide-vapeur dans un échangeur de chaleur en contact avec le milieu a refroidir, ou bien
par une utilisation indirecte d’un fluide frigoporteur, dont le réle est d’acheminer le froid
produit préalablement par le systeme frigorifique. Le frigoporteur a pour réle le transport
du froid, et il est déefinit comme milieu intermédiaire entre la boucle frigorifique utilisant
un fluide frigorigéne, et le milieu a refroidir. Un frigoporteur peut étre monophasique
liquide (de I’eau ou de I’eau glycolée en général), diphasique avec un changement de phase
solide-liquide (coulis de glace [8] (figure 1.2), ou coulis d’hydrates de CO, [9]) ou bien
diphasique avec changement de phase vapeur-liquide dans lequel le fluide frigorigéne est

utilisé comme frigoporteur [10] (comme le R12, ou un fluide plus prometteur, le CO2).

L’utilisation de systéme frigorifiques utilisant un fluide frigoporteur diphasique de
type coulis de glace avait suscité beaucoup d'intérét ces derniéres années en raison de ces
avantages conséquents, comme : (1) la réduction des puissances frigorifiques installées,

(2) D’écrétage des pointes, (3) le fonctionnement nocturne pour bénéficier d’une



20

température ambiante basse, (4) amélioration du COP, (5) régime de fonctionnement a

plein charge du compresseur et (6) réduction de la consommation électrique [10].
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Figure.1.2. Schéma d’un systéme de stockage et de distribution dun coulis de glace [8]

1.2.2.3. Les MCP a transition solide-solide

Les matériaux a changement de phase solide-solide (MCP-SS) destinées pour le
stockage de I'énergie thermique suscitent un intérét croissant en raison de leur importante
densité de stockage d'énergie et de leurs avantages inhérents par rapport a leurs
homologues présentant un changement de phase solide-liquide (par exemple; inexistence
de fuite, pas de nécessité d'encapsulation, pas de séparation des phases, variation de
volume plus faible). Il existe une soixantaine de MCP-SS qui ont été étudiés dans la
littérature, et sont congus selon deux approches principales, bien explicitées dans les
travaux de Singh et al. [11] et Du et al. [12]. lls sont classés en quatre types, sur la base de
leur structure moléculaire : Les MCP-SS polymériques, organiques, organométalliques et

inorganiques.

Les MCP-SS sont des matériaux prometteurs qui possédent de nombreux avantages
pour les applications de stockage de chaleur. Cependant, la plupart des travaux effectués
sur ces matériaux ont été principalement axés sur leur caractérisation thermique, et leur
utilisation dans des applications d’ingénierie nécessite une caractérisation plus détaillée
afin de définir leur potentiel et leurs limites. Elle peut concerner des recherches sur

I’amélioration du processus de production pour la réduction de leurs codts, 1’amélioration
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de leur faible conductivité thermique qui joue un réle important dans le stockage de
I'énergie thermique, et 1’étude de leur cinétique de transition de phase qui est fortement
influencée par des parametres telles que le masse moléculaire, la viscosité a I'état fondu et

la nature des interactions intermoléculaires [13].

1.3. Amélioration des propriétés des MCP

Les MCP doivent posséder des propriétés thermo-physiques, cinétiques,
économiques et chimiques adéquates pour une utilisation dans les systemes de stockage
thermique. Bien que beaucoup de matériaux aient été définis comme des MCP, la majorité
d’entre eux ne répondent pas aux critéres requis. Outre leurs avantages, les MCP
présentent également certaines caractéristiques indésirables, telles qu'une faible
conductivité thermique, présence de la corrosion, une fusion non congruente et un degré de

surfusion.

L’étude des propriétés des MCP a fait I’objet d’une attention particuliere ces
derniéres années et a fait I’objet de plusieurs travaux portant principalement sur
I’association d’additifs avec des MCP existants ou sur la combinaison de différents types
de MCP, dans le but d’améliorer leurs performances et leurs caractéristiques. Cantor [14]
est I'un des premiers a étudier les propriétés du MCP en phases de fusion et de
solidification. L’auteur avait mené des travaux expérimentaux sur un sel hydraté, le
Na,SO4-10H,0, afin de définir son comportement thermique durant les phases de
solidification et d’une fusion non congruente. L’auteur avait observé qu’une fusion non
congruente entrainerait des disparités entre les valeurs de I'enthalpie de fusion et de
solidification. L'auteur avait effectué des tests par calorimétrie a balayage différentiel
(DSC) pour plusieurs concentrations de sel, afin de déterminer la différence d’enthalpie
entre les phases et il avait noté que cette différence diminuerait considérablement le
potentiel de stockage thermique, et que I’enthalpie de solidification autours de la
température péritectique ne dépassait jamais 60% de la valeur de 1’enthalpie au cours de la
phase de fusion. Suite a cela, Wu et al. [15] avaient conduit des essais sur un nano-fluide,
le Al,O3; — H,0, afin d’évaluer son potentiel en tant que nouveau MCP destiné au stockage
de I’énergie thermique dans les systémes de refroidissement. Plusieurs échantillons de
différentes fractions massiques de nano-fluides ont été préparés pour suivre un test de
refroidissement. Les résultats avaient montré qu’une fraction massique de 0,2% permettrait

de réduire de 20,5% le temps total de solidification, et de 70,9% le degré de surfusion,
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tandis que la conductivité thermique avait été améliorée de 10,5%. Sciacovelli et al. [16]
avaient analysé le processus de fusion dans un systeme de stockage thermique en forme de
tube et calandre vertical, a l'aide d'un modele de calcul dynamique basé sur la méthode
enthalpique pour traiter le phénoméne de changement de phase. L’évolution de la
température et I’interface de fusion ont été analysées, et la dynamique du fluide a été résolu
en phase liquide afin de clarifier le role de la convection naturelle dans le liquide pendant
le changement de phase. La conductivité thermique dans le MCP a été améliorée par
I’ajout de nanoparticules hautement conductrices, entrainant par la suite une réduction du
temps de fusion de 15% pour une fraction volumique de nanoparticules de 4%. Il a été
également noté que la convection naturelle et les conditions d’entrée du fluide caloporteur
influaient considérablement sur le comportement thermique du systéeme de stockage
thermique, et pourrait représenter une difficulté supplémentaire pour la détermination de
paramétres tels que les taux de stockage/déstockage d’énergie et les temps de
fusion/solidification. Ces parametres sont plus que nécessaires a la conception et au
dimensionnement des systemes de stockage thermique par chaleur latente. Le probleme de
présence de convection naturelle a finalement été résolu par Li et al. [17] qui avaient étudié
I'encapsulation d'un MCP dans une structure poreuse en nid d'abeille, le tout conditionné
dans une cuve en acier inoxydable, pour supprimer la convection naturelle du MCP en
phase liquide. Les résultats expérimentaux avaient montré que la convection naturelle est
totalement supprimée lorsque le MCP et le nid d'abeilles sont combinés pour des
proportions massiques de 70% a 30%. Zhao [18] avait mesuré les conductivités thermiques
effectives d’'un MCP micro-encapsulé a base d'urée formaldéhyde et de paraffine de
différentes densités en utilisant 1’approche expérimentale connue sous le nom de
I’approche 3. Cette méthode, basée sur le principe de la détection harmonique, permet de
mesurer les propriétés thermo-physiques d’échantillons a 1’échelle microscopique tels que
les MCP micro-encapsulés. L’auteur avait conclu que la conductivité thermique effective
des MCP micro-encapsulés augmente avec 1’augmentation de la densité, tandis qu’elle
diminue linéairement avec 1’augmentation de la température avec une exception faite pour
la température de changement de phase ou elle présente une valeur maximale de la
conductivité. Founti [19] avait étudié le couplage du marbre avec un MCP mélangeée a de
la résines d’époxy et avait réussit a obtenir un nouveau matériau de construction possédant
une charge thermique et dynamique contrélée. L'auteur avait constaté que la valeur de la
capacité calorifique spécifique mesurée du marbre revétu de résine d’époxy contenant 20%

de MCP avait augmenté de 7,5 a 15% par rapport au méme marbre sous sa forme brute.
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Alkan [20] avait introduit un groupement sulfonique (SOzH) sur deux types de paraffines,
le docosane et 1’hexacosane, pour trois différents dosages molaires destinée a une
application de stockage thermique latent. Les auteurs avaient noté que I'enthalpie de fusion
et de solidification du docosane et de I'hexacosane pourrait étre prolongée par le procédé
de sulfonation, sans pour autant affecter significativement leur température de changement
de phase. Lopez [21] avait utilisé les propriétés conductrices du graphite associé a un MCP
de structure saline pour amélioration de ses propriétés. L’analyse calorimétrique des
matériaux graphite/sel a permis de constater une absence de 1’influence du graphite sur la
chaleur latente du sel hydraté, une intensification du transfert thermique et une réduction
du phénomene de surfusion, un phénomeéne qui se manifeste souvent dans les sels hydratés

en phase de solidification.

1. 4. Méthodes pour traiter le changement de phase

Les deux principaux problémes qui peuvent étre gouvernées par les équations
différentielles sont les problémes dits de valeurs initiales (initial value problems), et les
problemes dits de valeurs aux limites (boundary value problems). Dans cette derniere
catégorie, la solution de 1’équation différentielle satisfait un certain nombre de conditions
de la limite du domaine physique, et ces conditions sont spécifiées en plusieurs valeurs de
la variable indépendante (exemple: deux conditions aux limites pour le cas
unidimensionnelle). Dans beaucoup de cas pratiques, la limite du domaine est une
inconnue a priori, et doit étre déterminée comme une partie de la solution. Le terme
probléme a limite libre est communément employé pour définir un probleme permanent
comprenant une limite (inconnue) stationnaire. Un probléme dit a limite mobile est associé
a un probleme dépendant du temps et la position de la limite est déterminée par une
fonction de I’espace et du temps. Cependant, ces deux types de problémes ont souvent
étaient inclus sous le seul terme a savoir un probléeme a limite mobile [22]. Cette catégorie
de probleme posséde une autre appellation plus courante dans le domaine de la thermique,
a savoir le probleme de Stefan, en référence aux travaux de Josef Stefan qui, vers la fin du

19°™ sigcle, s’est intéressé a la fusion de la calotte polaire.

Le transfert de chaleur en présence d’un changement de phase solide/liquide appartient a
cette catégorie de probleme. Le principal défi réside dans la non-linéarité engendrée par la

présence de cette limite mobile, qui, dans un probléeme de changement de phase, est
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représentée par une interface séparant les deux phases liquide et solide, dont la forme et la
position évoluent avec le temps selon les apports thermiques. Par conséquence, la solution
du probléme inclura & la fois une condition destinée pour la détermination de la limite elle-
méme, et d’autres conditions propres au probléme, afin de compléter la définition de
I’équation différentielle. La résolution de cette catégorie de probléme peut se faire par la
suite par diverses méthodes (méthodes de discrétisation ou méthode des tirs par exemple)
selon deux approches principales, d’apreés que 1’on privilégie la connaissance de la position

de I’interface, ou la connaissance du champ de température (ou d’enthalpie).

1.4.1. Méthodes a suivi de I’interface

Cette approche regroupe les méthodes qui traitent le probléme a deux phases, les
équations de transfert sont résolut séparément dans le liquide et le solide, et la position de
I’interface est obtenue par la résolution de 1’équation du bilan d’énergie a I’interface. Cette
approche est adaptée en particulier aux cas ou 1’on considére la fusion ou la solidification
d’un matériau pur, pour lequel le changement de phase se produit a une température bien
déterminée [23-26]. Le probléeme central est alors le calcul de la position du front de

fusion, qui donne lieu a deux approches différentes :

(1) Les méthodes les plus anciennes considérent un maillage fixe sur I’ensemble du
domaine liquide/solide. L’interface ne passe a priori par aucun nceud du maillage, et il est
alors nécessaire d’interpoler les champs de température aux nceuds encadrant le maillage
par différentes approximations. L’approximation peut se faire alors sous deux procédés
différents, soit en adaptant la valeur du pas de temps, de facon a ce que I’interface se situe
toujours sur un nceud du domaine, ou en supposant que 1’interface se situant toujours sur
un neeud du domaine au cour du processus, il faut donc calculer le pas d’espace a chaque

pas de temps.

(2) Une méthode trés fréquemment utilisée et qui peut trouver un champ d’application
important dans le cas de configurations multidimensionnels, se base sur une transformation
de coordonnées de 1’espace physique irrégulier (X, y) en un espace de calcul (&,7), avec &
et n sont en fonction de x, y et du temps t. Son principe consiste a immobiliser 1’interface
par cette transformation de coordonnés dans le nouveau maillage fixe et rectangulaire a

chaque étape de temps, alors que le maillage physique, lui, varie en fonction du temps et
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du front de fusion. Cette transformation, initialement proposé par Landau [22], permet de

faire correspondre un domaine de calcul fixe a chacune des deux phases.

La difficulté majeure qui peut étre rencontré dans les méthodes a suivi de
I’interface est dans la génération d’un nouveau maillage a chaque étape de temps. En effet,
celui-ci doit étre construit de fagon a suivre la déformation de I’interface solide/liquide en

maintenant les noeuds sur celle-ci tout au long du processus de fusion.

1.4.2. Méthodes enthalpigues

Une approche alternative tres largement utilisée, commune aux problémes de
conduction et ensuite étendue aux problémes de convection/diffusion, consiste a considérer
le domaine d’étude comme une seule phase dont les propriétés thermo physiques
dépendent fortement de la température. On se raméne alors a la résolution d’une seule
équation d’énergie, non linéaire, pour tout le domaine contenant les phases liquide et
solide. Ces méthodes ne nécessitent pas de satisfaire explicitement les conditions aux
limites a ’interface par le biais de I’équation du bilan d’énergie, d’ou la possibilité
d’utiliser une solution a maillage fixe, ce qui laisse a employer directement la procédure de
solution, sans passer par des manipulations mathématiques de déformation de maillage ou

de transformation de coordonnés.

Ces méthodes sont appliquées généralement avec des maillages rectangulaires dans
I’espace physique. Elles traitent souvent les €quations générales en variables primitives
avec une équation d’énergie sous forme enthalpique (en fonction de I’enthalpie au lieu de
la température), proposée en premier lieu par Shamandar et al. [27]. Elles sont bien
adaptées aux problemes qui emploient un matériau non pur, pour lequel le changement de
phase se produit sur une plage de température [28]. En effet, I’enthalpie de changement de
phase peut étre exprimée en fonction de la température en suivant une loi bien définie
propre au matériau, ce qui servira a écrire I’équation d’énergie sous sa forme enthalpique a

partir de sa forme initiale en fonction de la température.

Les méthodes enthalpiques peuvent satisfaire qu’implicitement le bilan d’énergie a
I’interface, et ceci en prenant compte de la chaleur latente dans I’équation d’énergie par
I’assignation d’une valeur de cette chaleur a chaque nceud, qui est raccordé a la
température du volume de contréle. Lors du changement de phase, la chaleur latente du

nceud que contient le volume est ajustée afin qu’il tienne compte de I’absorption (ou le
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dégagement) de la chaleur latente, qui se traduira dans 1’équation d’énergie par I’emploi
d’un terme source adéquat (ou d’un terme puits). Cette approche est elle-méme appelée
formulation enthalpique [29-31]. D’autres approches sont également utilisées pour
résoudre I’équation d’énergie, et sont basée sur la définition d’une capacité thermique

massique apparente [27,29], ou sur la définition d’un intervalle de température [32].

En présence de convection naturelle, ’emploi d’un maillage fixe exige 1’annulation
des vitesses sur les nceuds de la phase solide, étant donné que la résolution dans le domaine
de calcul se fait avec une seule équation, I’utilisation de celle-ci pourra donc étre étendue

pour les deux phases. Plusieurs techniques ont été élaborées a cette fin :

(1) Shamandar et al. [27] avaient proposé une technique dénommée switch on, la plus
ancienne, qui consiste a placer directement la valeur zéro aux vitesses des nceuds solides, et
ceci en identifiant cette phase solide par examiner la contribution de la chaleur latente au

niveau de la valeur d’enthalpie a chacun des volumes du domaine.

(2) D’autres auteurs, comme Voller [29] avait employé une technique assez courante dans
les problémes en présence de changement de phase, qui consiste a placer une viscosité
variable en fonction de I’enthalpie dans les équations de mouvements. Elle est définie de
sorte & donner une valeur de viscosité importante lorsque 1’enthalpie devient nul (le
volume ne contient que du solide), ce qui permettrait d’annuler les vitesses dans cette

phase.

(3) Une technique plus élaborée connue sous le nom de Darcy source consiste a utiliser des
termes sources adéquats, injectés artificiellement dans les équations de mouvement, afin
d’immobiliser la substance sur les nceuds de la phase solide. Dans un autre article, Voller
et al. [30] avaient proposé une étude détaillée sur les techniques d’immobilisation dictées
précédemment, et a conclu que cette derniére, a savoir la technique de Darcy source, offre
I’avantage d’étre souvent stable, et peut servir a modéliser des phénomeénes de changement
de phase comprenant une zone pateuse (matériau non pur) avec une bonne signification

physique du phénoméne.

En général, les méthodes enthalpiques surmontent beaucoup de difficultés dans le
calcul numérique, tel que I’écriture du bilan d’énergie a I’interface, et la génération du
maillage a chaque pas de temps. Elles permettent de distinguer les différentes zones de

transition du matériau lors du changement de phase (solide, liquide et pateuse si elle existe)
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en passant par les techniques d’immobilisation proposee auparavant. Elles ont toutefois,
moins de mérite dans le calcul des flux de chaleur au voisinage de I’interface, puisque elles
ne prennent pas en compte les conditions appliquées au niveau de celle-ci. Cependant, la
méthode enthalpique est souvent retenue pour des problémes de changement de phase avec
des géométries compliquées et pour des problemes a multi fronts en raison de leur maillage
fixe et rectangulaire, mais nécessite quand méme un affinage de mailles assez important

pour avoir la précision de la méthode a suivie d’interface.

1.5. Méthodes de caractérisation des MCP

On retrouve dans la littérature plusieurs techniques de caractérisation des propriétés
thermiques des MCP (mesure de température de changement de phase, chaleur latente,
capacité thermique, densité, etc.). La calorimétrie différentielle a balayage, et la T-History

font partie des techniques les plus utilisées.

1.5.1. Calorimétrie différentielle a balayage

La calorimétrie différentielle a balayage (en anglais Differential Scanning
Calorimetry ou DSC) est une technique dans laquelle le flux de chaleur (puissance
thermique) de I'échantillon est mesuré en fonction de la température, dans une atmosphere
contr6lée. Dans la pratique, ce qui est mesuré est la différence de flux de chaleur dans une
gamme de température définie, entre un creuset contenant I'échantillon et un creuset
contenant un matériau de référence (usuellement du vide). Cette technique fournit des
informations d’ordre qualitative et quantitative, lors des processus endothermique
d’absorption (e.g. solidification) et exothermiques de dégagement d’énergie (e.g. fusion)
du MCP en changement de phase. Cette technique est trés adéquate pour déterminer les
propriétés physiques des MCP et la température de solidification. Elle repose sur la
détermination du profil température-enthalpie ([33], [34], [37]) et fait appel a un
équipement appelé calorimetre différentielle a balayage. Cette technique présente
I’inconvénient d'utiliser des échantillons de faibles volumes et n'est pas bien adaptée aux
matériaux hétérogenes. Cependant, elle présente des résultats trés précis pour les matériaux
homogenes et reste trés largement utilisée dans la recherche et développement [34-36].
Cette technique est basée sur deux approches selon le mode de refroidissement; La

méthode dynamique et la méthode STEP.
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La méthode la plus largement utilisée avec 1’approche DSC est la méthode
dynamique, qui consiste a chauffer et a refroidir le matériau sur des segments a des vitesses
constantes (Figure 1.3). Le flux thermique de I'échantillon est mesuré en fonction de la
température lorsque la température de I'échantillon est balayée dans une atmosphére
contrdlée. A partir du flux thermique, on peut obtenir une fonction de la chaleur spécifique
par rapport a la température. La valeur de 1’enthalpie de changement de phase est ainsi
obtenue par I’intégration de la courbe de la chaleur spécifique dans I’intervalle de
température qui correspondrait a un pic sur la courbe. En effet, la chaleur spécifique

représente thermodynamiquement la dérivée de I’enthalpie a pression constante.

Référence Echantillon

L
T sonesee

thermocouples

Figure 1.3. Schéma d’un four d'un DSC [37].

Contrairement a la méthode dynamique, le chauffage et le refroidissement dans la
méthode STEP n’est pas continue. Il consiste a de courtes rampes de chauffage suivies par
des périodes durant lesquelles la température est maintenue constante, pour permettre a
I’échantillon d’atteindre 1’équilibre thermique. Le profil de température obtenu est
composé de rampes courtes, permettant la création d’un signal qui se compose d’une

séquence de différents pics de température.

Un travail de comparaison de ces deux méthodes pour la détermination de la courbe
enthalpie-température du MCP a été élaboré par Castello et al. [37]. Dans ce travalil,
I’auteur présente également un descriptif détaillé de ces deux méthodes ainsi que de leurs

avantages et inconvenients.

1.5.2. La technique T-History

La technique T-History avait suscité beaucoup d'intérét ces dernieres années car elle

est simple a concevoir. Elle présente I'avantage de pouvoir tester plusieurs échantillons a la
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fois contrairement a la DSC. Elle nécessite également peu d’entretien et son prix de revient
est largement moindre que celui d’une DSC. Cette méthode est basée sur la détermination
du profil température-temps, et permet d’utiliser des volumes d'échantillons plus
importants en comparaison avec ceux de la DSC, réduisant ainsi la probabilité de générer
une surfusion lors de la phase de solidification [34]. Cependant, cette technique est moins
précise et aucun équipement expérimental n'est encore disponible sur le marche,

contrairement a la DSC [33].

Le principe de cette technique consiste a placer un échantillon du MCP et du
matériau de référence a I’intérieur d’un long tube en verre (pour minimiser les pertes
thermiques axiales) et le tout mis dans une chambre climatique a température contrélée. La
température du tube est mesurée depuis 1’axe du tube jusqu’a sa surface de fagon radiale.
Les mesures expérimentales résultent d’une courbe qui décrit I’évolution de la température
de I’échantillon par rapport au temps. A partir de ces données de température, une courbe
d’enthalpie est calculée a partir de modéles d’équations. Ces modeles d’équations ont
étaient développés principalement par Yepping [36], et modifiées par la suite par plusieurs

auteurs pour obtenir plus de précision [33-35].

1.6. Application des MCP comme dispositif de stockage thermigue dans les systémes de
réfrigération

De nombreuses études ont été menées sur les matériaux a changement de phase
comme moyen de stockage thermique par chaleur latente [38-40]. Ces travaux ont
concerne I’application des MCP dans le batiment et dans les équipements solaires, mais

principalement dans les systemes de climatisation et de réfrigération.

1.6.1. Application des MCP dans le batiment

Parmi les études entreprises dans le domaine du batiment, nous retrouve le travail
de Haussmann [41] qui avait développé un plafond d’un batiment refroidi par un MCP.
Dans cette application, I'eau est activement pompée a travers des tubes capillaires qui sont
entourés d’un enduit mélangé a un MCP. L’auteur avait noté que le MCP réduit le temps
de pompage et les besoins en froid. Ce concept de refroidissement peut également étre
adapté a tout type de mur et plancher. 1l convient aux batiments nouvellement construits, et

pourrait servir a rénover des batiments déja existants. Une autre intéressante étude sur
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I'intégration des MCP dans les batiments a été entreprise par Stritih et al. [42]. Les auteurs
avaient mené une analyse expérimentale et numérique d'un MCP intégré a des plaques puis
montées sur le plafond et sur les portes. L’intérét étant de refroidir batiment par convection
naturel. Les résultats des mesures en conditions réelles ont montré que les MCP ont permit
de réduire les fluctuations de température, d’apporter plus de confort thermique et de
réduire la nécessité de refroidir davantage le batiment. Les auteurs avaient également
conclu que le choix judicieux du MCP est I’'une des principales complications du principe
de refroidissement naturel, qui consiste a obtenir un processus complet de solidification et
de fusion de ce dernier. Tzivanidis et al. [43] avaient également réalisé une analyse
paramétrique d'un systéme de refroidissement d’un plafond couplé a un MCP. Les auteurs
avaient intégré des tuyaux de refroidissement dans la couche MCP, au lieu d’étre intégrés
dans la dalle de plafond comme pour les systéemes de refroidissement classiques. Le
systéme étant basé sur la circulation d’eau froide comme frigoporteur pendant la nuit, ce
systeme de refroidissement avec MCP offre certains avantages, tels qu'une capacité de
stockage frigorifique élevée, un fonctionnement nocturne a bas prix, une charge de pointe
journaliere décalée et une élimination des fuites du plafond. L'effet de parametres tels que
I'espacement des tuyaux, I'épaisseur de couche du MCP et les propriétés du MCP sur le
systeme a été analysé. Les auteurs avaient conclu qu'un tel systéme offrirait un niveau de
confort thermique supérieur a celui d’un systéme sans MCP, dans la mesure ou la
fluctuation de la température de l'air intérieur est inférieure a celle d'un systeme a base de
béton. En outre, les performances d'un tel systeme de refroidissement pourraient étre
améliorées par l’augmentation de la différence entre les températures d'entrée du
frigoporteur et la température de changement de phase du MCP, qui a été recommandé
d’étre égale a 6°C. Kousksou et al. [44] avaient par la suite développé un modéle
numeérique qui permet de suivre le comportement thermique de matériaux de construction
contenant un MCP micro-encapsulé. L'étude avait porté sur les effets de la régulation de la
température et de la vitesse de chauffage/refroidissement résultant de l'incorporation de
MCP micro-encapsulé dans un mortier a base de ciment. L'analyse de différents
parametres, tels que le taux de chauffage/refroidissement et la fraction massique du MCP
sur le comportement thermique du systeme, a permis de sélectionner le MCP adéquat a
intégrer dans un matériau de construction pour I’obtention d’un taux de stockage thermique

maximal.
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1.6.2. Application des MCP dans les systémes solaires

L'utilisation de MCP comme dispositif de stockage thermique pour les équipements
solaires a suscité beaucoup d'intérét ces derniéres années en raison des fluctuations de
I'apport d'énergie solaire. La majorité des études entreprises sur ce sujet ont principalement
été consacrées au chauffage et a la climatisation dans les batiments. Dans le domaine des
applications solaires, on retrouve le travail de Esen et Ayhan [45] qui avaient étudié
théoriquement les performances d’un systeme de stockage d'énergie thermique cylindrique
a assistance solaire destinée au chauffage domestique. Un modéle numérique a également
été développé pour simuler le comportement transitoire du systeme de stockage a court
terme. Ce dernier est constitué¢ de tubes cylindriques remplis d’un MCP et d’un fluide
caloporteur s’écoulant parallelement aux tubes. La méthode enthalpique a été utilisée pour
résoudre le probléme de changement de phase, ainsi que la méthode d'itération de Gauss-
Seidel pour résoudre I'ensemble des équations obtenues. Sur la base de leurs résultats
numériques, les auteurs avaient constaté qu’une température et un débit massique élevés du
fluide caloporteur n’affectaient pas sensiblement le temps de fusion du MCP. Afin
d'accroitre les performances de stockage d'énergie thermique, les auteurs avaient suggeré
d'utiliser des cylindres de diameétres plus faibles, de sélectionner une conductivité
thermique plus élevée du cylindre ainsi que d'augmenter la conductivité thermique
effective du systéme de stockage au moyen de structures a ailettes ou a matrice intégrée au
MCP. Suite a cela, Esen et al. [46] avaient conduit une étude numérique pour simuler le
comportement transitoire de deux différentes configurations de stockage d'énergie
thermique, comportant quatre types de MCP, dans le but d'optimiser ses performances. La
premiere configuration est constituée de cylindres remplis d’un MCP traversés
parallélement par un fluide caloporteur. Le second est un réservoir de stockage rempli de
MCP et contenant des tubes cylindriques dans lesquels circule un fluide caloporteur. Une
étude paramétrique a également été menée pour définir la configuration géométrique la
plus optimale pour ce type de stockage. Les auteurs avaient alors conclue que la
détermination du temps de fusion du MCP était le critére le plus important pour la
sélection du MCP et pour la conception du réservoir de stockage. Le temps de fusion doit
étre total pour que le MCP puisse stocker le maximum d'énergie thermique équivalent a la
période d'ensoleillement. Ce parametre est principalement affecté par le type de MCP et
par la configuration. Il a finalement été suggéré que la deuxieme configuration

conviendrait le mieux aux applications solaires, du fait qu’elle présente un temps de fusion
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plus court, qui est corrélé par I’épaisseur du MCP. Plus tard, Esen [47] avait effectué¢ des
expériences pour valider le modele numérique précédemment réalisé pour le stockage de
I'énergie thermique de la premiére configuration. Le dispositif expérimental est constitué
de capteurs solaires & plagues planes de 30 m?, couplés & un systéme de stockage contenant
1090 Kg de MCP encapsulé. Le matériau utilisé est du CaCl, .6H,O. Les resultats
numériques et expérimentaux ont été ainsi comparés et une concordance raisonnable avait
¢été notée. L’auteur avait suggéré de réduire 1'épaisseur des parois du tube si de nombreux
tubes a faible diamétre étaient utilisés, afin de réduire I'énergie sensible stockée dans le
matériau du tube et de favoriser ainsi le stockage thermique par chaleur latente dans le
MCP. L’auteur avait finalement soumis des recommandations pratiques pour le bon
fonctionnement de tels systemes de stockage. Chidambaram [48] avait présenté un
excellent travail dans lequel 1’auteur passe en revue différents systemes de réfrigération
solaire, les méthodes de stockage thermiques et ainsi que les méthodes utilisés pour

I’amélioration des performances de tel systémes.

1.6.3. Application des MCP dans la réfrigération

Dans un systeme de réfrigération, le MCP peut étre intégré de différentes manieres.
Parmi les configurations les plus étudiés dans la littérature, on retrouve la configuration
d’un MCP en contact avec I’air a I’intérieur du réfrigérateur [49], en contact avec le
condenseur [50,51] ou bien confiné dans un volume parallélépipédique dans lequel un
évaporateur a serpentin est immergé [52]. Une mention pourrit étre faite sur I’excellent
travail de Joybari [53] qui avait regroupé dans sa revue plusieurs études qui traitent
exclusivement de l'intégration des MCP dans des réfrigérateurs au niveau de I'évaporateur
et du condenseur. Le schéma suivant illustre les différentes maniéres a disposer un MCP

dans un réfrigérateur :
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<«—— MCP en contact avec
condenseur

MCP en contact avec Air

Evaporateur immergeée
dans MCP

Figure.1.4 : Exemples de dispositions d’'un MCP dans un réfrigérateur

Toutefois, les deux dispositions sélectionnées a I’étude dans le présent travail

sont présentés comme suit:

(1) La mise en contact direct d’'une plaque de MCP avec la surface de I’évaporateur. Cette
disposition fait appel un réfrigérateur muni d’un évaporateur a plaque. Le MCP est en
contact en partie avec ’air a ’intérieur du réfrigérateur, et en partie avec la surface de

I’évaporateur.
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Evaporateur
plat

Couche
de MCP

MCP en contact direct
avec évaporateur

Figure.1.5 : Cas d’un MCP en contact direct avec 1’évaporateur

(2) Le MCP est encapsulé a I’intérieur d’un lit tassé de sphéres (packed bed) et disposé a
I’intérieur d’une cuve de stockage. Le MCP n’est en contact qu’avec un fluide caloporteur
qui le traverse, et non pas avec la surface de 1’évaporateur. L’échange de chaleur entre le
MCP et Pair a Dintérieur du réfrigérateur se fait indirectement par le biais du fluide

caloporteur.

+«———Evaporateur

aailettes

+—— Ventilateur

MCP confiné dans /
échangeur de chaleur

Figure.1.6 : Cas d’un MCP confiné dans un échangeur de chaleur

Le choix de la disposition du MCP résulte a la fois du type d’évaporateur et de

I’existence ou non d’une ventilation forcée a I’intérieur de I’enceinte a réfrigérer.
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1.6.3.1. MCP en contact direct avec la surface de I’évaporateur

Dans le cas d’un évaporateur a plaque, le MCP peut étre mis en contact direct avec
la surface de I’évaporateur. Ce type d’évaporateur n’est généralement pas muni d’une
ventilation forcée, et le transfert de chaleur dans ’enceinte a réfrigérer étant faible par
convection naturelle. Ce qui nécessite la mise en contact du MCP avec la surface de
I’évaporateur, pour un meilleur transfert de chaleur, et permettre au MCP de se solidifier.

Plusieurs travaux dans la littérature ont été rapportés sur l'intégration des MCPs en
contact direct avec I'évaporateur. Marques et al. [54] ont entrepris une étude numérique
sur un réfrigérateur a compression de vapeur avec un dispositif de stockage thermique, et
avaient conclue que l'intégration d'un MCP dans le réfrigerateur permet de prolonger le
cycle d’arrét du compresseur de 4.8h, tandis que Alzuwaid et al. [55] avaient introduit le
MCP a base d'eau dans une vitrine réfrigérée et avaient noté une amélioration de 5% du
coefficient de performance, avec un meilleur contréle et stabilité de la température de I’air
a Dintérieur de la vitrine réfrigérée. D’autre part, Gin et al. [56] avaient analysé les
performances d'un congélateur durant les cycles de dégivrage et d'ouverture de porte, aprées
introduction de panneaux comportant un MCP positionnés contre les parois internes d'un
congélateur, et avaient démontré que le MCP contribuerait a limiter I'augmentation de la
température et a réduire la consommation d'énergie durant ces cycles, sans toutefois
justifier la masse de MCP introduite dans le réfrigérateur. Azzouz et al. [57,58] avaient
également intégré une plaque parallélépipédique de MCP entre 1’évaporateur et I’isolation
et avaient constaté une amélioration conséquente de I'échange de chaleur entre la surface
de I'évaporateur avec l'air dans le compartiment de réfrigération, ainsi qu’une amélioration
de la température de 1’évaporateur et du coefficient de performance du compresseur
(COP). L’effet du MCP sur ’allure de la température du compartiment de réfrigération n’a
cependant pas été abordé dans son travail. D'autre part, Oro et al. [59] avaient utilisé un
MCP avec une température de changement de phase de -18°C, confiné dans des plaques et
placées a plusieurs endroits dans le compartiment congélateur en contact uniquement avec
l'air. Les auteurs avaient constaté que le MCP a permis de réduire la remontée de
température a l'intérieur du congélateur et des denrées stockées, et de maintenir le
réfrigérateur hors tension pendant 3 heures sans pour autant affecter les denrées. Wang et
al. [60-62] avait également entrepris une étude expérimentale réalisée sur un réfrigérateur
conventionnel avec des MCPs montés sur les différents composants du systéeme

frigorifique. Les auteurs avaient mis en lumiére les avantages du montage du MCP sur la
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performance énergétique globale du systéme de réfrigération, et avaient obtenu une
amélioration maximale de 4% du COP, ainsi qu’une augmentation de 8% du sous-

refroidissement du fluide frigorigéne & la sortie du condenseur.
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Figure.1.7 : Dispositif expérimental d’un réfrigérateur piégé entre I’air et le MCP [57].

1.6.3.1. a. Phénoméne de givre dans les systémes de réfrigération

La formation de givre a la surface de I'évaporateur est un probléme treés présent
dans les systemes de réfrigération qui pourrait sérieusement affecter les performances de
tels systemes. Cette couche de glace solide se forme lorsque I'air humide rentre en contact
avec la surface froide de I'évaporateur. Le givre est principalement causé par I'humidité
présente dans l'air entrant dans le réfrigérateur, ou en partie issue de I'numidité dégagée par
les aliments stockés dans le réfrigérateur [63]. En effet, quand la température de la surface
de I'évaporateur est inférieure au point de rosée de l'air et a la température de solidification
du condensat, I'humidité qui entre en contact avec la surface de I'évaporateur se condense,

se solidifie et forme ainsi une couche de givre.

Afin de déterminer le transfert de masse de I’eau qui provient de l'air humide
ambiant et de I'numidité provenant d'aliments frais dans un réfrigérateur domestique, Stein
et al. [64] ont conduit une étude pour déterminer les taux d'évaporation d’une source
ouverte de I'eau a l'intérieur d'un réfrigérateur et de l'infiltration d'humidité a travers les
joints d'étanchéité de la porte du réfrigérateur. La température, I'humidité et la

consommation d'énergie ont été mesurées afin de définir I'effet de la surface de l'eau et des
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joints de la porte sur le taux dhumidité globale du réfrigérateur. Les résultats
expérimentaux ont montré que la surface de I'eau a I'intérieur de I'enceinte réfrigérée influe
de maniere significative sur le taux d'’humidité de I'enceinte et & l'accumulation de la
couche de givre dans I'évaporateur. Les auteurs ont également observé que cette couche de
givre génére également une consommation d'énergie annuelle supplémentaire de 15 a 20%,

dépendamment du taux d’’humidité de 1’air ambiant.

En effet, une importante couche de givre pourrait engendrer une réduction du
transfert de chaleur a la surface de I'évaporateur et affecterait sensiblement le
refroidissement de I'air ambiant autours de ce dernier, comme il a été démontré par Cox-
Smith et Carrington [65]. Les auteurs avaient étudié les performances d'une pompe a
chaleur domestique en mettant l'accent sur I’effet du systéme de contréle du givre sur le
fonctionnement de la pompe a chaleur. Il a été noté qu'en-dessous d'une température
ambiante de 7°C, la formation du givre en contact avec I'évaporateur avait une incidence
sur son efficacité et réduisait de le COP saisonnier de la pompe a chaleur, et que
I’¢limination du givre auraient pour effet de réduire la consumation électrique global
d'environ 5%. Les auteurs avaient également mentionné que dans le cas d'un évaporateur
ventilé a ailettes, la zone de passage de l'air entre les ailettes de I'évaporateur pourrait se
rétrécir en présence de givre, et entrainer une augmentation de la perte de charge et une
consommation d'énergie supplémentaire de la pompe a chaleur. Sengupta et al. [66]
avaient étudié I’effet de certains parametres influencant la formation de givre autours d’un
cylindre. Le givre se forme a partir de I'air humide qui est ventilé sur un cylindre maintenu
a une température inférieure au point de congélation de I’eau, a l'aide d'un systéme
réfrigération. Dans leur travail, les auteurs avaient présenté une description détaillée du
processus de formation du givre, et également développé des formulations empiriques pour
modéliser 1’évolution temporelle de la formation du givre, ainsi que du coefficient de
transfert de chaleur d’un écoulement transversal d'air humide autours d'un cylindre. Ismail
et al. [67] avaient par la suite développé un modéle théorique permettant d'évaluer les
propriétés de givre qui se forme autour d'un seul cylindre vertical traversé par de 1’air
humide en régime laminaire. Les propriétés du givre telles que I'épaisseur, la densité et le
profile de température de surface ont été prises en considération dans le modele. La
premiére étape du modeéle consiste a définir I'équation du mouvement en termes de
fonction de courant et de tourbillon, pour déterminer la solution du champ de vitesse. La

deuxieme consiste a définir les champs de température et d’humidité a partir de la
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résolution des équations d’énergie et de continuité pour différents nombres de Reynolds.
La troisieme étape consiste a modéliser et a résoudre le probleme de formation de givre en
utilisant les champs de vitesse, de température et d'humidité préalablement calculés. Les
résultats théoriques ont été confrontés a des résultats expérimentaux dans la littérature et
une bonne concordance a été notée pour une plage de temps expérimentale de 600
secondes. Les auteurs avaient conclu que I’épaisseur du givre croitrait avec I’accroissement
du temps et de ’humidité. De plus, la densité, 'épaisseur et la conductivité thermique sont
les parameétres qui affecterait le plus le profile de température de la surface du givre. Plus
tard, Ismail et al. [68] avaient développé un modeéle transitoire unidimensionnel pour
évaluer la formation de givre sur une surface plane et froide traversée par un flux d‘air
humide. Le modele a également été étendu pour le cas d’un flux d’air humide traversant
deux plaques froides paralleles entre lesquelles le givre se forme. Le modele permet de
prédire 1’évolution temporelle de plusieurs parametres, tels que la température, la densité et
I'épaisseur du givre. Les auteurs décrivent la formation de givre en trois phases; croissance
cristalline unidimensionnelle, croissance cristalline tridimensionnelle et croissance quasi-
statique. Les auteurs avaient comparé I'épaisseur de givre prédite par le modele en fonction
du temps avec les données expérimentales de la littérature, et avaient noté une différence
de moins de 10%. La différence étant plus importante lors de la premiere étape de
formation du givre, ce qui est supposé di aux conditions initiales imposées dans le modéle

analytique, et a ’erreur de mesure de 1’expérience au cours de cette étape.

1.6.3.2. MCP confinés dans une cuve de stockage

Dans le cas d’un évaporateur a ailettes, la mise en contact direct du MCP avec
I’évaporateur peut s’avérer difficile, d’ou la nécessité¢ d’utiliser un systéme de stockage
latent contenant un MCP séparé de I'évaporateur. La configuration de 1’échangeur
contenant le MCP la plus freqguemment étudiée dans la littérature est la configuration de lit
tassé de spheres (packed bed). Cette configuration a souvent été étudiée pour son
avantage de posséder une surface d’échange importante, modulable a partir du diamétre
des spheres choisi, facile a concevoir, et qui ne nécessite peu d’ajustement des sphéres a
I’intérieur de 1’échangeur. Afin de stocker du froid, ce procédé utilise la transformation
solide/liquide des MCPs qui sont encapsulés dans des capsules en forme de sphéres. Ces

sphéres sont confinées dans un échangeur en forme de cuve qui est généralement séparé du
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systeme frigorifique. L’échangeur contenant les sphéres est traversé par un fluide

frigoporteur pour le stockage du froid, ou un caloporteur pour son déstockage.

Saithoh et Hirose [69] sont I’'uns des premiers a entreprendre des travaux sur un
systéeme de stockage thermique en forme de lit tassé utilisant un MCP. Les auteurs avaient
utilisé le Polyéthylene-Glycol 600 comme MCP, confiné dans des capsules sphériques de
méme diametre et traversées par un fluide caloporteur. Les auteurs avaient montré que
cette configuration en sphere présente une meilleure performance en qualité de systeme de
stockage par chaleur latente, comparée aux autres formes de capsules présentes sur le
marché (capsules cylindriques, plates ou hélicoidales). Un modéle numérique a également
été développé afin de prédire le comportement transitoire du systéme de stockage par
rapport a la variation des parametres du systeme, a savoir le diameétre des spheres, le type
de MCP et le débit fluide traversant 1’échangeur. Une variante de I’échangeur en forme
cylindrique a ensuite été étudiée par Farid et Kanzawa [70]. Les auteurs avaient présenté
une modele numérique d’un systéme de stockage latent contenant des capsules en forme
cylindrique orientés horizontalement avec I’air comme fluide caloporteur. Le mod¢le prend
en considération le transfert de chaleur a I’intérieur de la capsule et dans le fluide
caloporteur. Il s’ensuit alors un travail expérimental des mémes auteurs [71] portant sur un
dispositif expérimental comportant 45 capsules cylindriques fixées dans un bac isolé
thermiquement. Les capsules sont remplies soit avec un seul type de paraffine, soit avec
trois différentes paraffines de différentes températures de solidification. L’expérience
consistait a pomper de I’air chaud dans les deux sens de I’écoulement pour les cycles de
charge et de décharge. Les auteurs avaient affirmé avoir obtenu une amélioration du taux
de transfert de chaleur pour les cycles de charge et décharge lorsque trois paraffines sont
utilisé, et avaient noté que 1’écoulement de I’air durant la phase de charge doit étre dans le
sens décroissant des températures de solidification des MCPs, et dans le sens inverse
durant la phase de décharge. Li [72] a étudié dans son travail un lit tassé de spheres pour
stocker de la chaleur dans un systeme de stockage d'énergie thermique couplé a un cycle
de Kalina a air comprimé. L'huile thermique est utilisée dans le systeme en tant que fluide
caloporteur entre le systtme de stockage de I'énergie thermique (SET) et I'échangeur
thermique. Pour améliorer la capacité de stockage d'énergie thermique, le SET est composé
de plusieurs matériaux a changement de phase (paraffine, bischofite et sel inorganique
hydraté). Chaque compartiment du SET est rempli d'un seul matériau et le transfert de

chaleur est supposé assez rapide pour le stockage de d'énergie thermique. Les auteurs



40

avaient noté que I’utilisation de différents MCP permet de stocker 1’énergie thermique a
différentes températures pendant le cycle de charge, et de libérer cette méme énergie
emmagasinée a différentes températures pendant le cycle de décharge. Cette suite de
valeurs de la température de changement de phase des différents MCPs correspondrait a la
variation de la température du fluide caloporteur durant les cycles de charge/décharge qui
peut entrainer une destruction exégétique moindre que celle d’une application avec un seul
MCP dans le SET. Bédécarrats et al. [73,74] avaient également étudié le comportement
d’un MCP encapsulé dans un nodule sphérique, avec une attention particuliere portée sur le
phénoméne de surfusion, un phénoméne fréquent qui s’opére lors des phases de
refroidissement. Les auteurs avaient présenté un modele qui détermine les transferts
thermiques dans le nodule contenant le MCP et dans le fluide caloporteur, et avaient
conclu que d’importantes données sur le stockage latent avaient été obtenues, mais
semblent étre insuffisante pour simuler un stockage latent en présence de MCP en
surfusion, et nécessitent alors 1’ajout de considérations probabilistes de nucléation au
modele énergétique. Quelques années plus tard, les mémes auteurs avaient congu un banc
de test d’un bac de stockage de nodules sphériques contenant de 1’eau pure combiné a un
agent nucléant comme étant un MCP [75]. Le banc de test a permis la modification des
différents parameétres influencant les performances du systéme, incluant la température et
le débit massique du fluide caloporteur et la position horizontale ou verticale de
I’échangeur contenant le MCP. L’étude a permis de mettre en évidence I’influence de ses
parameétres sur le changement de phase de la sphere contenant le MCP durant les modes de
charge et de décharge. Archibold et al. [76,77] avaient également étudié le transfert de
chaleur durant la phase de fusion du MCP a haute température a I’intérieur d’un nodule
sphérique, et avaient développé des corrélations généralisés pour le calcul du nombre de
Nusselt et déterminé la fraction liquide a I’intérieur de la sphére. Le modeéle en 2D repose
sur la méthode des volumes finis pour la résolution des équations de conservation de
masse, d’énergie et de mouvement, et sur la méthode enthalpique-porosité pour la
détermination de la position de I’interface solide/liquide. Les auteurs avaient par la suite
affiné leur modele en y étudiant I’influence du mode de transfert de chaleur radiatif sur le
processus de changement de phase, lors de la phase de charge a haute température, avec
une considération des propriétés optiques de la capsule [78]. L’équation de transfert de
chaleur par rayonnement est résolue par la méthode de coordonnées discrétes. Une étude
paramétrique avait ensuite été menée pour établir les effets des nombres adimensionnels

étudiés (nombres de Prandtl, Grashof et Stefan) sur la fraction liquide. Cheralathan et al.
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[79] avaient entrepris une étude expérimentale sur la performance d'un systéme de
réfrigération industriel couplé a un SET contenant un MCP encapsulé a basse température,
et en contact avec I'évaporateur. L'effet de la température d'entrée du fluide caloporteur
traversant le SET sur les performances du systéeme a été évalué. L'analyse des
performances du systeme de réfrigération en présence et en absence du SET a été
également entreprise. Les résultats avaient montré que la consommation d'énergie du
systtme de réfrigération augmente de 6 a 20% lorsque le SET est utilisé. Cette
augmentation est d'autant plus importante que la température du fluide caloporteur est
élevée. Ceci est du au fait qu'une température plus élevée engendre un temps de charge
plus long, ce qui augmente les pertes thermiques du réservoir de stockage et la puissance
de pompage du fluide caloporteur. Les auteurs avaient alors recommandé que la charge du
SET soit effectuée a de basses températures de condensation, et & des températures
d'évaporation plus élevées pour une meilleure performance thermique du systéme. Du et
Ding [80] avaient mené une étude paramétrique sur l'optimisation de I'efficacité de
stockage dans un SET a lit tassé congu a l'aide d'un MCP a basse température. Le froid
stocké est couplé a un cycle thermodynamique de Rankine afin d'améliorer I'efficacité
thermique de ce dernier. Les résultats avaient montré que I'efficacité du stockage du froid
dans le SET peut étre améliorée en augmentant la pression de fonctionnement et la
performance de ses équipements tels que la pompe et le réfrigérateur, ou bien en diminuant
le débit massique et la température d'entrée du fluide frigoporteur. Les auteurs avaient noté
que dans des conditions optimales, l'efficacité du systeme avait atteint 43,9%, au lieu de 30
a 40% dans les conditions générales de fonctionnement. Beasley [81] avait examiné la
réponse dynamique d'un SET constitué¢ d’un lit tassé de sphéres contenant un MCP. Les
auteurs avaient utilisé une formulation dite ‘@ phase séparée’ unidimensionnelle pour
développer un modele de calcul prédictif de la réponse dynamique d’un SET soumis a un
écoulement d’un fluide caloporteur. Ananthanarayanan [82] avait ensuite développé un
modéle numérique pour le dimensionnement d’un échangeur de chaleur contenant un MCP
encapsulé. Le MCP est un eutectique a base de Al-Si. Le modéle permettrait de prédire les
profils de température du fluide caloporteur circulant a travers I'échangeur de chaleur
durant les cycles de solidification et de fusion, et d'estimer également la durée des cycles
de chauffage et de refroidissement équivalents a I'énergie thermique latente nécessaire pour

le stockage.
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1.6.3.2.a. Probléme de perte de charge dans les lits tassés

Face a tout ces avantages, la configuration de I’échangeur de chaleur a lit tassé de sphéres
présente la particularité de générer une perte de charge fortement élevée, et dépendante du
diametre des spheres, de la longueur du lit et du débit du fluide qui le traverse. Cette perte
de charge est d’autant plus importante pour une distribution aléatoire de sphéres dans
I’échangeur, et moins importante pour une distribution structurée des sphéres [83]. La
corrélation la plus utilisée dans le domaine théorique et industriel est 1’équation d’Ergun,
qui décrit le comportement de 1’écoulement du fluide a la fois dans la région laminaire et
turbulente, pour un lit de sphéres de volume fixe. Cette équation est exprimée par rapport
au nombre de Reynolds, au facteur de frottement et a la longueur du lit. Koekemoer et
Luckos [84] avaient proposé une correlation élaborée a partir de données expérimentales et
basée sur le modele d’Ergun, pour le calcul des pertes de charges d’un lit de sphéres avec
différents volumes. Cette configuration est souvent rencontrée dans 1I’industrie du charbon
et dans la fabrication des filtres, ou le produit affiche des irrégularités dans la sphéricité des
particules et dans la fraction de vide du lit tassé, générant ainsi une forte perte de charge.
Erdim et al. [85] avaient regroupé dans leur revue 38 corrélations qui traitent du calcul de
la perte de charge, avec une uniformisation de leur notation pour une meilleure
comparaison, et avaient proposé également une équation simplifiée qui englobe les
différentes corrélations considérée dans leurs travail. Mohib Ur Rehman et al. [86] avaient
¢tudié les performances thermiques et les caractéristiques hydrodynamiques d’un jet
d'impact a fente confinée en utilisant un MCP nano-encapsulé (MCP-NE) comme moyen
de refroidissement. Un modele numérique avait été développé pour simuler le
comportement thermique du MCP-NE a l'aide d’un logiciel commercial basée sur la
Méthode des Volumes Finis (MVF), et les résultats ont ensuite été comparés avec
I’expérience. Les auteurs avaient conclu que l'ajout de MCP-NE au fluide caloporteur
(Eau) améliore le transfert de chaleur dans I’écoulement du jet, mais génére également une
forte perte de charge dans le systeme, qui est due a la viscosité élevée de MCP-NE par
rapport a celle de I'eau seule. Les auteurs avaient également noté que la perte de charge est
accentuée pour un nombre élevé de particules MCP-NE et du nombre de Reynolds de

I’écoulement du jet.
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1.7. Conclusion

Ce chapitre présente une introduction aux matériaux a changement de phase
(MCP), ou a été question de présenter une étude non exhaustive sur les différents
domaines d’applications des MCP comme moyen de stockage thermique par chaleur
latente, et de facon plus détaillé dans le domaine de la réfrigération. 1l a également été
question de proposer les différentes maniéres possibles a disposer un MCP dans un

réfrigérateur conventionnel.

Les prochains chapitres représentent le coeur de notre travail, car ils permettent de
mettre en lumiére le réle du MCP sur I’amélioration des performances thermiques de deux
configurations de systemes de réfrigération qui sont sélectionnées a 1’étude dans le présent
travail. La premiere configuration est celle d’'un MCP en forme parallélépipédique et
disposé en contact direct avec la surface de 1’évaporateur. La deuxiéme configuration est
celle d’un échangeur de chaleur en forme de lit tassé de sphere contenant un MCP et
disposé a I’intérieur du réfrigérateur et en contact avec 1’air a I’intérieur de réfrigérateur.
Cette derniére est considérée comme la réponse aux problémes rencontrés lors de 1’étude

théorique de la premiere configuration.
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2. ANALYSE THERMIQUE D’UN REFRIGERATEUR MUNI D’UN
EVAPORATEUR PLAT COUPLE A UN MCP

2.1. Introduction

Parmi les nombreuses dispositions possibles du MCP dans un réfrigérateur, la
configuration d’'un MCP monté a la surface de I’évaporateur est I'une des plus répondue.
Le présent chapitre consiste en une analyse thermique réalisée sur un réfrigérateur
domestique couplé a un MCP, dans le but de déterminer son comportement thermique.

L'analyse thermique comprend deux parties:

- Des mesures expérimentales effectuées sur le réfrigérateur pour détermination des profils
de température (cycle de réfrigération, air et MCP), la consommation énergétique et le

coefficient de performance (COP) de la machine frigorifique.

- Un calcul analytique pour la détermination des différents coefficients de transfert de

chaleur & I'intérieur du réfrigérateur dans un intervalle d’épaisseur du MCP.

Cette analyse vise a définir le choix de la température de changement de phase du MCP,
ainsi que de sa disposition adéquate a I’intérieur du réfrigérateur, ainsi que le role du MCP
dans le prolongement du temps d’arrét du compresseur, le transfert de chaleur a I'intérieur

du réfrigérateur et sur le coefficient de performance (COP).

2.2. Description du dispositif expérimental

L'étude expérimentale comprend des mesures de température et de consommation
électrique d’un réfrigérateur conventionnel de 400 L (figure. 2.1), qui est équipé d'un
compresseur utilisant le HFC-R134a comme réfrigérant. Le réfrigérateur est équipé d'une
isolation en polyuréthane d'une épaisseur de 0,025 m et d'une conductivité thermique de
0,026 W/mK. Les dimensions du réfrigérateur sont de : 1,45 * 0,52 * 0,52 m. Cette étude a
€té menée au sein du laboratoire du froid et climatisation par énergie électrique d’origine
renouvelable (FCEOR) de [l'unit¢ développement des équipements solaires

(UDES/CDER).
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Figure 2.1 : Emplacement des thermocouples et du MCP dans le compartiment réfrigérateur.

Le MCP (Propylene glycol 25%, Eau 75%) est uniformément disposés en une seule
couche de 10 mm sur la surface de I'évaporateur, de sorte a ce que l'un des cotés du MCP
est mis en contact direct avec la surface de I'évaporateur et 1’autre coté avec l'air de la
chambre. La température a été mesurée a trois (3) niveaux équidistants dans le
compartiment de réfrigération et a un (1) niveau dans le compartiment congélateur. Pour
chaque niveau du réfrigérateur, 4 thermocouples y sont montés. La température moyenne a
chaque niveau est définie comme étant la moyenne arithmétique des quatre (4)
températures de ce dernier. De plus, cing (5) thermocouples sont placés a la surface de
chaque composant du réfrigérateur afin de suivre I'évolution de la température du

réfrigérant au cours du cycle de fonctionnement frigorifique.

L'acquisition des températures est établie a 1’aide d’un enregistreur de données
(modéle Hydra-Logger) et de thermocouples de type K étalonnés, dont la précision est
estimée a £ 0,2°C. Sa composition est a base de Chromel (alliage nickel + chrome) /
Alumel (alliage nickel + aluminium (5 %) + silicium). Pour sa gamme de température
d'utilisation, elle est de 0°C a 1 100°C pour un usage continu, et de —180 °C a 1 200 °C
pour un usage intermittent. Sa table de référence s'étend a 1 370 °C. Un compteur d'énergie
(modéle Phywe) a également été utilisé pour la mesure de la consommation d'énergie en

KWh pour une durée de 24 heures.
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Les caractéristiques du réfrigérateur et du MCP sont résumées dans le tableau suivant :

Tableau 2.1 : caractéristiques du réfrigérateur a évaporateur plat et du MCP

Réfrigérateur

volume utile 400L

Dimensions 1.45*0.52 *0.52 m
Isolation Polyuréthane 0.025m
Réfrigérant HFC-R 134a

MCP (Propylene glycol 25%)

Température de changement de Phase | -11°C

épaisseur 10mm
Dimensions 48*40*1.5 cm
Masse totale 0.58g

2.3. Description du model de calcul

La présence d'une couche de MCP a la surface de I'évaporateur permet de prolonger
le temps d'arrét du compresseur. En effet, le froid est stocké dans le MCP pendant le cycle
de fonctionnement du compresseur. Ce froid est ensuite libéré en partie a 1’air intérieur du
réfrigérateur, et en partie a travers la surface de I'évaporateur, lorsque le compresseur est a
I’arrét. La quantité de froid recue au niveau de la surface de I’évaporateur est responsable
du prolongement du temps d’arrét du compresseur. En effet, Cette derniére maintient le
bulbe du thermostat de surface a une basse température qui, par conséquent, retarderait
I’enclenchement du thermostat et le démarrage du compresseur. Cependant, une couche de
MCP au-dela d’une certaine épaisseur pourrait au contraire jouer le role d’une résistance
thermique supplémentaire non négligeable qui nuirait au transfert de chaleur qui a lieu
entre l'air de la chambre et le fluide frigorigéne traversant I'évaporateur. Cette couche
épaisse de MCP pourrait alors prolonger excessivement le temps d’arrét du réfrigérateur
sans pour autant qu’elle puisse maintenir une température acceptable de I’air a I’intérieur

du réfrigérateur, ce qui peut engendrer un risque de détérioration des produits stockés.
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Un modele de calcul a alors été défini afin de quantifier I'effet de I'épaisseur du
MCP sur le comportement thermique global du réfrigérateur. Le modéle est basé sur deux

(2) paramétres, définis comme suit:

- Le transfert de chaleur global qui a lieu entre le réfrigérant circulant dans 1’évaporateur et
l'air a I’intérieur du réfrigérateur pendant les cycles de marche / arrét du compresseur, pour

les cas ou la surface de I'évaporateur est en contact avec un MCP (H,,, ) et pour un

évaporateur sans MCP (H).

- Le transfert de chaleur global qui a lieu entre le réfrigérant circulant dans 1’évaporateur et

le MCP au cours des phases de solidification et de fusion (Hecy op)-

Le probléme de transfert de chaleur a été approché par une modélisation basée sur
des corrélations simplifiées (voir APPENDICE C) pour le calcul des coefficients d'échange
global dans le domaine physique de calcul (air, MCP, évaporateur, paroi et fluide
frigorigéne). Les coefficients de transfert de chaleur sont calculés dans un intervalle

d’épaisseur du MCP (X, ) allant de 5 & 40 mm comme il est illustré sur la Figure 2.2.

2.3.1. Hypothéses de calcul

Une description détaillée du phénomeéne de transfert de chaleur n'étant pas le but de
ce travail, et certaines hypotheses de calcul sont ainsi posées dans le but de simplifier le

probleme de transfert de chaleur. Les hypothéses sont présentées comme suit:
- Le transfert de chaleur est unidimensionnel.

- La température de l'air a l'intérieur du réfrigérateur est supposée se trouver a une

température constante de 5°C.

- La température de surface de I'évaporateur est supposée constante pendant les cycles de
marche et d'arrét du compresseur. Elle est de -19°C pendant le cycle de marche et de -3°C
pendant le cycle d’arrét. Ces valeurs sont calculées sur la base de valeurs de la température
qui sont mesurées a la surface de 1'évaporateur (L’évolution de la température de surface

d’évaporateur varie de -3 & -19°C, comme illustré sur la Figure 2.4).
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- Le phénomene de changement de phase est complet pour les processus de fusion et de
solidification. La chaleur sensible n’est pas prise en considération dans le calcul, car elle

est considérée négligeable en comparaison a la chaleur latente d0i au changement de phase.

- Le mode de fonctionnement du réfrigérateur est une succession de cycles d'arrét et de

marche, et est considéré comme permanent.

- Les propriétés thermiques du MCP sont supposées étre les mémes pour les phases de
solidification et de fusion. lls sont estimés sur la base d'une moyenne entre les phases

liquide et solide.

- La convection dans le MCP liquide durant le processus de solidification est négligeable.

Le seul mode de transfert de chaleur dans le MCP liquide et solide est la conduction [87].

- Le transfert de chaleur dans le MCP pendant le processus de fusion est dominé par la

convection naturelle. La conduction est négligeable [88].

Evaporateur
e — : / -
Tw@ Lrefrigerant v I e
hpey L W o X;
Tpcy
hur'r \
Tm'r w MCP

Figure 2.2 : Coefficients de transfert de chaleur convectif estimés a ’intérieur du réfrigérateur.

2.3.2. Sélection de la température de changement de phase, et arrangement du MCP a

P’intérieur du réfrigérateur

La définition de la température de changement de phase du MCP a intégrer dans un
réfrigérateur domestique dépend de la fagon dont on le dispose a Dintérieur du
réfrigérateur, car il va interagir thermiquement avec son milieu environnant. Le MCP peut

alors étre placé soit en contact direct avec 1’évaporateur, ou bien distancé de ce dernier. Le
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choix de la disposition résulte a la fois du type d’évaporateur, et de la présence ou pas

d’une ventilation forcée a I’intérieur de ’enceinte a réfrigérer.

Un évaporateur de type ‘a plaque’ est généralement utilisé dans les réfrigérateurs
sans ventilation forcée. Ce type d’évaporateur permet facilement la mise en contact direct
du MCP avec la surface de I'évaporateur (Figure 2.3). Pour ce type d’évaporateur, la
température de changement de phase du MCP d’un évaporateur plat doit étre choisie
proche de la température de surface de I’évaporateur, afin que le MCP puisse se solidifier
completement pendant le cycle de fonctionnement du compresseur car le MCP rentre en
équilibre thermique par conduction avec la surface de 1’évaporateur. Pour un évaporateur
de type ‘a ailettes ventilé’, sa forme ne permet pas la mise en contact direct du MCP avec
ce dernier. La température de changement de phase dans ce cas ne dépend pas de la
température de surface de I’évaporateur, mais plutdt du profil de température de I’air a

I’intérieur du réfrigérateur, comme il sera expliqué dans le prochain chapitre.

Evaporateur
plat

Couche
de MCP

Figure 2.3 : Conception de I’évaporateur plat couplé a un MCP.

Dans un évaporateur a plaque sans ventilation forcé, 1’échange thermique entre la
surface de I’évaporateur et le MCP est trés faible en convection naturelle. Cet inconvénient
amene a disposer le MCP directement en contact avec la surface de I’évaporateur pour un
meilleur échange thermique par conduction. La température du MCP est dans ce cas plus
basse que la température de I’air de la chambre. Elle doit approcher la température
d’évaporation de quelques degrés, et étre comprise entre la température maximale et
minimale de la surface de 1’évaporateur, pour que le MCP puisse fondre et se solidifier

durant la phase d’arrét et de marche du compresseur.
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Le choix de la température de solidification du MCP d’un évaporateur plat dépend
ainsi de la valeur de la température de la surface d’évaporateur, qui permet ainsi au
phénoméne de changement de phase de se produire (Figure 2.4). Dans le cas d'un
évaporateur a ailettes ventilé, le MCP est en position éloigné de la surface de 1’évaporateur,
et est uniquement en contact avec l'air de la chambre. Ainsi, la température de changement
de phase du MCP dépend alors du profil de température de l'air a l'intérieur du

réfrigérateur.

'2 3 3 T T T
Tev-max A /\
— Temperature d'evaporateur (Tev)
=== Temperature changement de phase (Tpcm)

:Cf N

2

g

[} 4

aQ
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(5]

g .
-161 i
-18+ i

Tev-min
_20 [ [ [ [ [
0 20 40 60 80 100 120

Temps (min)
Figure 2.4 : Positionnement de la température de changement de phase par rapport a la température

d’évaporation.

2.3.3. Role du MCP dans le prolongement du temps d’arrét du compresseur

Le réglage et le control de la température désirée dans les systémes frigorifiques
conventionnels reposent sur deux types de thermostats de commande, les thermostats
‘d’ambiance’, et les thermostats ‘surfaciques’ ou appelé également ‘de surface’. Le choix
de I'un ou l’autre dépend du type d’application et du volume du systéme. Pour les
réfrigérateurs a grands volumes de stockage de type chambre froide, les apports thermiques
proviennent essentiellement des parois de la chambre. Le rythme d’ouverture/fermeture de
la porte du réfrigérateur est généralement faible par rapport a un réfrigérateur domestique a
petit volume, et la durée de stockage des denrées peut durer plusieurs mois. Un thermostat

d’ambiance pour la régulation de la température de la chambre serait préconisé pour ce
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type d’application, car un control rigoureux de la température a I’intérieur de la chambre
froide est plus que nécessaire pour garantir le stockage a long terme des denrées
périssables. On associe également un ventilateur a I’intérieur de la chambre pour

homogénéiser la température de 1’air a ’intérieur de la chambre et d’éviter sa stratification.

Contrairement aux réfrigerateurs a grands volumes de stockage, Les réfrigérateurs
domestiques a petits et moyens volumes présentent une cadence elevée
d’ouverture/fermeture de la porte du réfrigérateur, et le stockage des denrées est
généralement de courte durée. Les exigences en terme de maintient et de control de la
température a ’intérieur du réfrigérateur est moindre que celui d’un stockage a long terme.
Dans ce type de systémes, il est nécessaire d’utiliser un thermostat de type ‘surfacique’,
pour lequel le bulbe du thermostat est mis en contact direct avec la surface de

I’évaporateur.

Ce type de thermostat, utilisé dans le réfrigérateur étudié dans ce chapitre, permet le
control du fonctionnement du compresseur a partir de la température de la surface
I’évaporateur, et non pas a partir de la température de 1’air de la chambre tel un thermostat
d’ambiance. Un tel dispositif permet d’éviter le démarrage excessif du compresseur a
chaque manipulation de la porte du réfrigérateur, afin d’éviter la surconsommation

électrique globale du réfrigerateur.

Phase de fonctionnement du compresseur a thermostat ‘surfacique’. Le fluide frigorigene
a trés basse température échange thermiquement avec le MCP. Ce dernier se solidifie et
une quantité de froid y est stocké. Le contact direct du MCP avec la surface de
I’évaporateur augmente 1’¢échange thermique au niveau de la surface de I’évaporateur,
engendrant ainsi une facilité d’évaporation du fluide frigorigéne, une augmentation de la
valeur de sa température d’évaporation, et par conséquent une augmentation du COP de la

machine frigorifique.

Phase d’arrét du compresseur & thermostat ‘surfacique’. La fusion du MCP permet de
dégager le ‘froid’ stocké a la fois a 1’air de la chambre, et a travers la surface de
I’évaporateur. Le fonctionnement du réfrigérateur dépend exclusivement du thermostat de
surface, qui est doté d’un bulbe en contact direct avec la surface de 1’évaporateur. Le
transfert de chaleur entre le MCP et la surface de 1’évaporateur est d’une importance

primordiale sur le prolongement du temps d’arrét du réfrigérateur. En effet, Durant la
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phase d’arrét du compresseur, le MCP fond en libérant le froid préalablement stocké vers
I’air chaud de la chambre, et également vers le bulbe du thermostat de surface qui est
maintenue a une basse température, permettant ainsi le prolongement du temps d’arrét du
compresseur, une réduction du nombre de cycles journaliers de fonctionnement et une

diminution de sa consommation électrique.

2.3.4. Effet du MCP sur le transfert de chaleur a l'intérieur du réfrigérateur

Durant le cycle de fusion (cycle d'arrét du compresseur), le transfert de chaleur
dans le MCP est dominé par la convection naturelle et la conduction est supposée

négligeable [88]. L'estimation du coefficient de transfert de chaleur par convection du

MCP hg,, durant le cycle de fusion est calculée a partir de I'approximation basée sur le

nombre de Rayleigh Ra,, qui a été proposee par Lim et Bejan [88]. Ceci est exprimé par

les équations 2.1 a 2.3. L’approximation est valable pour Pr> 1 dans le cas des enceintes
rectangulaires. La température d'évaporation est supposée constante dans le model et égale
a -3°C. Cette valeur représente la température moyenne mesurée a la surface de

I'évaporateur pendant le cycle d'arrét du compresseur.

Kpew NU

Moy = PCMX PCM @.1)
f

NUpe,, =0.35Ra2Z, (2.2)

_ gﬂ(revap _TPCM )X?

Qpcm Vpem

Ragqy, (2.3)

L’estimation du coefficient de transfert de chaleur par convection du MCP h,,

pendant le processus de solidification (cycle de marche du compresseur) est exprimée a
partir de la conductivité thermique et 1’épaisseur du MCP, et seule la conduction est prise
en considération durant la solidification [87]. Ceci est exprimé par I'équation 3.4. La
température d'évaporation est supposée constante et égale a -19°C durant cette phase. Cette
valeur représente la température moyenne mesurée a la surface de I'évaporateur pendant le
cycle d'arrét du compresseur. Les propriétés thermiques du MCP sont supposées constantes
et sont calculées sur la base d'une moyenne arithmétique entre les phases liquide et solide.
KPCM

hecu = X, (2.4)
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La figure 2.5 illustre I'évolution des coefficients de transfert de chaleur par
convection au sein du MCP h,,, vis-a-vis de la variation de I'épaisseur du MCP X dans
un intervalle de 5 a 40 mm, pour les cas des cycles de fusion et de solidification. Sous les
mémes conditions de fonctionnement des cycles de solidification et de fusion, la variation

de h..\ dépend uniquement de la variation de X, .

On note que le coefficient d’échange a travers le MCP h,,, est plus signifiant pour
la phase de fusion, et sa valeur est légérement moins sensible a la variation de I’épaisseur
du MCP, par rapport a la phase de solidification. Ceci est exprimé par une courbe de h,,
descendante moins accentuée pour la phase de fusion. Durant la phase de solidification, le
transfert de chaleur est régit exclusivement par la conduction, tandis que durant la phase de
fusion, le transfert de chaleur est régit par la convection naturelle. Ce dernier s’intensifie
avec ’augmentation de 1’épaisseur du MCP, ralentissant ainsi la chute de la valeur du
coefficient d’échange a travers le MCP h,,, . En effet, une augmentation de I'épaisseur du
MCP intensifie le transfert de chaleur par convection naturelle dans le MCP. Cependant,

cette augmentation sera vite compensée par I'augmentation de la résistance thermique du

MCP qui est due a lI'augmentation de 1’épaisseur du MCP.

500 L : L L L L

450 ]
------ Cycle solidification

200L- — Cycle fusion ]

350+

hpcm (W/m?.K)
N
[6)]
(@]
;

r r r r r r
09005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
Epaisseur MCP Xf (m)

Figure 2.5 : Evolution du coefficient de transfert de chaleur & travers le MCP hy, . Phases

Solidification/fusion.
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Ceci peut étre expliqué a partir de la courbe de 1’évolution du nombre de Nusselt

Nu,,, sur la (Figure 2.6). En effet, durant la phase de fusion du MCP, et pour de

petites épaisseurs du MCP (épaisseurs moins de 0.005 m), le nombre de Nusselt

Nu,, est autours de 1, qui se traduit par un transfert de chaleur dominé
principalement par la conduction. Au fur et a mesure que 1’épaisseur du MCP X,

augmente (> 0.005 m), le nombre de Nusselt commence a croitre également, et 1’effet
du transfert de chaleur par convection naturelle augmente également (équation 3.1).
Cependant, 1’augmentation du transfert de chaleur par convection reste insuffisante
pour contrecarrer 1’augmentation de la résistance thermique du MCP, qui est due a
I’augmentation de 1’épaisseur du MCP, et au caractere isolant du MCP (conductivité
thermique faible du MCP-eau). Toujours est-il que cette augmentation du transfert de

chaleur par convection donne lieu a une diminution moins brusque du coefficient de
transfert de chaleur a travers le MCPh,,, en comparaison avec le cas d’une

solidification, durant laquelle le transfert de chaleur ne dépends que de I’epaisseur et de

K
la conductivité de I’isolant (% ).
f

7k — Processus de fusion .

Nu pcm (W/m?.K)

[ r r r r [ r
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
Epaisseur du MCP Xf (m)

Figure 2.6 : Evolution du nombre de Nusselt a travers le MCP NU,,, . Phases fusion.
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Afin de mettre en évidence I'effet de I'épaisseur de MCP sur le transfert de chaleur dans

le réfrigérateur, nous définissons:

- Le coefficient de transfert de chaleur global H,, qui a lieu entre le réfrigérant circulant
a travers I'évaporateur et l'air a l'intérieur du réfrigérateur pendant les cycles de marche /
arrét du compresseur, dans le cas ou 1’évaporateur est couplé a un MCP (équation 2.6).
Hpcy est déterminé pour un domaine physique défini par; une paroi d’évaporateur en
aluminium, une épaisseur du fluide réfrigérant circulant entre les deux parois métalliques

de I'évaporateur, une couche de MCP d'épaisseur variable X, et une couche d'air entourant

le MCP.

- Le coefficient de transfert de chaleur global H qui a lieu entre le réfrigérant circulant
dans I'évaporateur et l'air a l'intérieur du réfrigérateur pendant les cycles de marche et
d'arrét du compresseur, dans le cas ou 1’évaporateur est sans MCP (équation 2.5). H est
défini pour un domaine physique qui consiste en; une paroi d’évaporateur, une couche de
fluide réfrigérant entre les parois de I’évaporateur et une couche d'air entourant la surface

de I'évaporateur.

H est considéré comme étant constant car il ne dépend que des conditions de

fonctionnement du réfrigérateur et non de la variation de I'épaisseur du MCP. Cependant,

contrairement 8H , la variable H,,, dépend de la variation de 1’épaisseur du MCP X, , telle

qu’elle est définie en fonction de h,, sur I’équation 2.6.

i = i + L + ; (25)
H hair Kevap hrefrigerant

1 ziﬁ—i-i—i-l-; (26)
H PCM hPCM hair Kevap hrefrigerant

Le calcul du coefficient de transfert de chaleur par convection dans le cas d’une
évaporation d'un fluide frigorigéne circulant a I’intérieur d’un évaporateur est basé sur la

formule largement utilisée de Dittus et Boelter [89] :

Cycle de marche du compresseur (fluide frigorigéne en mouvement) :
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o D e N
refrigerant L _ 0023[ DLGL ] [CpL/uL J (27a)
KL luL I(L

Cycle d’arrét du compresseur (fluide frigorigéne en stagnation) :

hrefrigerant DL
=1 2.7.b
K, (2.7.b)
Avec: G, = M (2.8)
S

Le coefficient d'échange de chaleur par convection de l'air a D’intérieur du
réfrigérateur est calculé a partir de I’approximation de McAdams [90]. Pour un transfert
de chaleur en convection naturelle comme il releve de notre cas, la différence de
température entre la surface de I'évaporateur et I'air qui I'entoure est la seule force motrice

du transfert de chaleur a l'intérieur du réfrigérateur. Le coefficient de transfert de chaleur

pour une convection naturelle est basé dans ce cas sur le nombre de Rayleigh Ra,, :

Raair _ gﬂ(;-air _T)L3 (29)
1)

air ~air
T peut étre definit par :

T =T,,, lorsque H est calculé.

evap
T =Ty lorsque H,q,, est calculé.

A partir de I’estimation du nombre de Rayleigh, le régime d’écoulement est définit comme
étant turbulent (Nu,, > 10%). Le nombre Nusselt Nu,, peut alors s’exprimer comme suit

[90]:

Nu,, =0.13Ra ? (2.10)

air

Le coefficient de transfert de chaleur par convection de I'air intérieur s'écrit comme suit:

h. — —air’"“air (2.11)
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Les coefficients H etHyg, sont illustrés aux Figures 2.7 et 2.8, pendant les cycles de
marche/arrét du compresseur. Il a été noté a partir de la comparaison entre les deux

coefficients HetH,, que plus on a une augmentation de I'épaisseur du MCP et plus on

constate une diminution de H,,, vis-a-visdeH .

La différence entre les deux coefficients est définie par un paramétre exprimé en

pourcentage. Il est défini comme étant le coefficient de perte de transfert de chaleur du

MCP D, . Il est exprimé par I’équation 2.12:

H-H
Docyy =| ——EM | 100 (2.12)
H
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Figure 2.7 : Coefficients de transfert de chaleur global H et H pcm - Cycle de marche.



w
[0}

o 4 L L . L . . L 2.412%
£ =3
= £
T 8
I 35- 1241 2
® —_
fe) ©
[e] e}
2 fe)
— (@)
o} —
o 3+ -2.408 5
m amw 2
c [
(8] c
[} (@]
o] (0]
+ ©
825 -2.406 £
1) L
C ]
@® [
5 s
q) B
© [¢]
= 2b -42.404 ©
() c
g o
E S
15 [ I r [ r r [ 402
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.64%0% ©

Epaisseur du MCP Xf (m)

Figure 2.8 : Coefficients de transfert de chaleur global H et H pcm - Cycle d’arrét.

Il a été noté que le MCP affecte considérablement le transfert de chaleur a
I’intérieur du réfrigérateur. Le coefficient de transfert de chaleur est réduit de 18,28%
pendant le cycle d'arrét du compresseur (processus de fusion), tandis que cette réduction

atteindrait les 45,28% pendant le cycle de marche du compresseur (processus de

solidification). Ces valeurs sont obtenues a partir du calcul de la moyenne de D, dans

I'intervalle de 1'épaisseur du MCP X, (5-40 mm). La figure 2.9 illustre I'évolution du

paramétre Dy, pour les cycles de fusion et de solidification.
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Figure 2.9 : Coefficient de perte de transfert de chaleur du MCP Dy, . Cycles fusion/solidification.

Les profils de température de l'air a intérieur du réfrigérateur pendant les cycles
marche/arrét, avec et sans MCP, sont illustrés sur la Figure 2.10. La température est
mesurée a trois (3) niveaux équidistants dans le compartiment réfrigération. Pour chaque
niveau du réfrigérateur, quatre (4) thermocouples ont été placés. La température moyenne
de chaque niveau est définie comme étant la moyenne des quatre (4) températures

mesurées.

La diminution du transfert de chaleur a I’intérieur du réfrigérateur génere une
augmentation moyenne de la température de l'air intérieur de 1,1°C, par rapport au
réfrigérateur sans MCP. Cette valeur est obtenue par le calcul de la différence entre la

température moyenne de I'air mesurée, entre le réfrigérateur avec et sans MCP.
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Figure 2.10 : Profil de température de I'air, avec et sans MCP. Cycle de marche/d’arrét.

2.3.5. Effet du MCP sur le régime de fonctionnement du réfrigérateur
Comme il a été mentionné dans la section 2.3.3, l'utilisation du MCP en tant que

dispositif de stockage d’énergie thermique permet de prolonger le temps d’arrét du
réfrigérateur, et par conséquent de réduire le nombre de cycles de marche du compresseur

sur une période définie, comme il est illustré sur la Figure 2.11. Un nombre élevé de cycles

de marche génére une surconsommation d’énergie du réfrigérateur, qui est due

principalement & deux paramétres:
* Lors de la phase d’arrét du compresseur, un rééquilibrage de la pression du fluide
frigorigéne s’opere dans le systéeme frigorifique en raison de la différence du niveau de
pression entre le condenseur et I’évaporateur. Le fluide frigorigéne a haute pression se
trouvant dans le condenseur migre alors vers 1’évaporateur contenant le fluide frigorigéne a
une pression plus basse. Ce transfert de masse da a la différence de pression se traduit par
un transfert d’une quantité de chaleur du condenseur vers 1’évaporateur. Un travail

supplémentaire de la part du compresseur est alors nécessaire au début de chaque
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démarrage du compresseur, pour permettre de contrebalancer cette quantité de chaleur

venue du condenseur durant la phase d’arrét [56].

N

* Le courant de démarrage €élevé que fait appel le compresseur a chaque démarrage
contribue également a 1’augmentation de la consommation électrique, et pourrait devenir

signifiant sur le long terme.

——cas éans MCP
e CAS avec M_CP

Temperature (°C)

,
Compresggeur a
l'arret

[

.
40 60 80 100 120
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Figure 2.11 : Profil de la température d’évaporation, avec et sans MCP. Cycle de marche/d’arrét.

Le tableau 2.2 présente, a partir des valeurs mesurées sous les conditions de test, la
diminution en matiére de: temps de marche journalier, nombre de cycles de

fonctionnement et de consommation électrique :
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Tableau 2.2 : Temps de marche, nombre de cycles et consommation électrique du

réfrigérateur

Réduction en | Réduction en | Réduction en temps
nombre de cycle | consommation | de marche journalier
de électrique
fonctionnement

journalier

14.5% 10 % 17.6 %

La consommation électrique du réfrigérateur est mesurée a I’aide d’un compteur
d'énergie (modéle Phywe) sur une période de 24 heures. La réduction de la consommation
d'énergie présentée dans le tableau 2.2 est obtenue par la différence de la consommation

électrique mesurée pour un réfrigérateur avec et sans MCP.

La réduction du nombre de cycles de marche journalier entre un réfrigérateur avec
et sans MCP est obtenue en définissant N comme étant le nombre de cycles sur une

période de 24 heures, exprimé par I'équation 2.13 :

 _ (24.3600)

t +1) (2.13)

Les parametres t_ et t, (exprimés en secondes) sont définis a partir des mesures

expérimentales effectuées sur le réfrigérateur. lls représentent respectivement les temps de
fonctionnement et d'arrét d'un seul (1) cycle de réfrigération. Ces valeurs sont quasi-
constantes, car le mode de fonctionnement du réfrigérateur consiste en une serie de cycles
darrét et de marche successifs sous les mémes conditions de fonctionnement.

La valeur de la réduction en temps de marche journalier t présentée dans le tableau 2.2

est obtenue entre un réfrigérateur avec et sans MCP. Ce dernier est défini par I'équation

suivante:

by = tn N (2.14)
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2.3.6. Effet du MCP sur le coefficient de performance (COP)

L'amélioration des performances thermiques de I'évaporateur est associée a une
augmentation de la température d'évaporation du fluide frigorigéne. Cela permet au fluide
frigorigeéne qui s’écoule dans 1’évaporateur de s’évaporer plus facilement, réduisant ainsi le
travail du compresseur et améliorant le COP.

L'amélioration du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur génére une
augmentation des vapeurs du réfrigérant a l'intérieur de I'évaporateur. Cela se traduit par
une légere augmentation de la pression de saturation du fluide frigorigene et une élévation
de sa température d'évaporation [57, 58]. Cette augmentation de la température
d'évaporation peut étre observée sur la Figure 2.11.

a éte

Le coefficient de transfert de chaleur global de I'évaporateur Heoy o

déterminé dans le but de définir I'effet du MCP sur les performances de I'évaporateur
(équation 2.15). Ce coefficient permet de quantifier le flux de chaleur qui se produit entre
fluide frigorigéne et le MCP, lorsque I'évaporateur est en contact avec le MCP. Ce
coefficient met en lumiére le réle du MCP sur les performances de I'évaporateur apres
comparaison avec le coefficient de transfert de chaleur de I'évaporateur en absence de

MCPH. Hpy oqp6St déterminé dans un domaine physique défini par; une paroi en

aluminium de I'évaporateur, une couche de fluide frigorigéne et une couche de MCP
d'épaisseur variable X, .

! :l+e+ ! (2.15)

PCM _evap hPCM Kevap hrefrigerant

H

Les figures 2.12 et 2.13 illustrent 1’évolution du coefficient de transfert de chaleur

global Hpg, ., Par rapport au cas sans MCP. lIs indiquent I'évolution de ce coefficient en

fonction de I'épaisseur du MCP, pour les cycles de fusion et de solidification,
respectivement. Il a été observé que le transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur a été
amélioré de 260 W/m?*.K & 33,9 W/m?.K, sur I’intervalle d'épaisseur [5 & 40 mm] au cours
du cycle de marche du compresseur. Cette amélioration est due a la dominance du

coefficient de transfert de chaleur par convection forcée du fluide frigorigéne h sur

refrigerant

I’équation du coefficient de transfert de chaleur global (équation 2.15).
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Une amélioration de l'ordre de ~ 16W / m*K au cours du cycle darrét du
compresseur mais d’une moindre magnitude, a également été constatée. Ceci est di au fait
que le fluide frigorigéne est en phase de stagnation lorsque le compresseur est a 1’arrét, et
son terme n’influe que peu sur le coefficient de transfert de chaleur global. Le transfert de
chaleur ne présente aucune variation notable malgré la variation de 1’épaisseur. Ceci est
probablement d au fait que la convection naturelle est le mode de transfert de chaleur

dominant dans le MCP.
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Figure 2.12 : Evolution du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur. Cas de la solidification.
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Figure 2.13 : Evolution du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur. Cas de la fusion.

Les valeurs mesurées du COP du cycle frigorifique associées a leurs températures
d’évaporation du fluide frigorigéne sont présentées dans le tableau 2.3. L’expérience avait
indiqué une augmentation moyenne de la température d’évaporation de 1’ordre de 2°C et

une amélioration du COP globale du réfrigérateur de 5.05%.

Tableau 2.3 : Valeurs du COP et de la température de 1’évaporateur

COP en Tevap “C) Cop Tevap ) Gain en | Augmentation de
présence sans COP temperature (-c)
de MCP MCP

2.77 -19.36 2.63 -21.25 5.05 % 1.89
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2.4. Conclusion

L'étude entreprise dans ce chapitre s’est faite sur la base de mesures expérimentales
et un modele mathématique, et traite de D’effet du MCP sur les conditions de
fonctionnement et le transfert de chaleur dans un réfrigérateur domestique équipé d'un
évaporateur plat. Il a est conclue que I'ajout d’une couche de MCP génére une amélioration
du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur, entrainant une amélioration du COP et
une réduction de la consommation énergétique quotidienne. En effet, les résultats
expérimentaux montrent que l'ajout d’une couche de 10 mm de MCP entrainerait une
amélioration notable du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur durant la phase de
marche du réfrigérateur. Une augmentation du transfert de chaleur permet une amélioration
du phénoméne d’évaporation du fluide frigorigene. Ceci génére une élévation de la
température d'évaporation de I’ordre de 2°C, une augmentation du COP de la machine
frigorifique de I’ordre de 5%, et une réduction de la consommation électrique de 10% et un

prolongement du temps d’arrét de 17 %.
- Cependant, cette configuration présente 2 inconvénients :

* Le temps d’arrét n’est pas contrdlable, car le MCP interagie thermiquement avec 1’air par

la convection naturelle.

*Le MCP représente une résistance thermique supplémentaire (réfrigérant-air) qui

contribue a augmenter 1égérement la température de ’air du réfrigérateur (1°C).

Pour remédier & ces deux inconvénients, une 2°™ configuration a été proposée qui consiste
en un échangeur de chaleur en lit tassé comportant un MCP. L’étude de ce dispositif fera

’objet des prochains chapitres.
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3. ETUDE DE L’EFFET DU GIVRE ET DU MCP SUR LE TRANSFERT DE
CHALEUR A I’INTERIEUR DU REFRIGERATEUR

3.1. Introduction

Il est établi qu’au-dela d'une certaine épaisseur, une couche de givre ou méme de
MCP peuvent entrainer une augmentation de la température de I'air du réfrigérateur et une
réduction de ses performances énergétiques [91]. Le présent chapitre est une contribution
ayant pour but de clarifier la nature et les caractéristiques du givre par rapport au MCP,
ainsi que les mécanismes avec lesquels les deux matériaux affectent les performances
énergétiques du réfrigérateur. L’étude comparative est justifiée car les deux matériaux se

trouvent tout deux a la surface de I'évaporateur et la méme composition chimique de I’cau.

Bien que beaucoup d’études aient été mené sur I’application des MCP dans les
systémes de réfrigération, I’effet de la formation de givre sur ces systémes en présence de
MCP n’a pas encore été examiné. A la connaissance de 1’auteur, cet aspect n'a été étudié
que pour le cas des réfrigérateurs sans présence de MCP, ou bien pour le cas de givre

formé sur des surfaces froides traversées par de 1’air humide.

3.2. Modélisation du probléme de givre sur le transfert de chaleur dans le réfrigérateur

La formation de givre est un phénomeéne qui se produit souvent dans les
réfrigérateurs équipés d’évaporateurs sans systéme de dégivrage. Au-dela d'une certaine
épaisseur, le givre formé a la surface de I'évaporateur diminue le transfert de chaleur qui se
produit entre le fluide frigorigene circulant dans I'évaporateur et I'air a l'intérieur du
réfrigérateur. Une diminution du transfert de chaleur global au niveau de I'évaporateur
diminue les performances de celui-ci et génere une surconsommation du travail du

compresseur.

Dans cette section, les coefficients de transfert de chaleur globaux a travers
I'évaporateur en présence de MCP et de givre seront calculés, afin de mettre en évidence

I'influence de I'épaisseur de chacun (givre et MCP assimilé a de 1’eau pure) sur le transfert
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de chaleur a l'intérieur du réfrigérateur. Le givre est considéré comme étant sous sa phase
solide, tandis que le MCP est considéré subir une transition de phase solide-liquide.

L’intervalle d’épaisseur étudi¢ du givre et du MCP est de 5 a 40 mm.

3.2.1. Hypothéses de calcul

Afin d'évaluer I'effet du MCP et du givre sur le transfert de chaleur a I'intérieur d'un

réfrigérateur, certaines hypotheéses et considérations ont été posées:

- Le givre consiste en un dépdt graduel de glace sur la surface de I’évaporateur, se formant
trés lentement dans le temps a partir de la vapeur d’eau contenu dans 1’air qui subit une
condensation puis une solidification. Il est considéré comme une eau sous sa phase solide,
qui ne subit pas de fusion pendant le cycle d'arrét du compresseur. On supposera alors que

le transfert de chaleur a travers le givre se fait par conduction.

- Le MCP est supposé subir une solidification et une fusion lors des cycles de marche et
d'arrét du compresseur respectifs. Le MCP est supposé avoir les propriétés thermo-
physiques de 1’eau pure sous sa forme liquide qui se solidifie pendant le cycle de marche
du compresseur, et les propriétés thermo-physiques de la glace sous sa forme solide qui
fond durant le cycle d’arrét du compresseur. La convection naturelle est prise en

considération dans le transfert de chaleur dans le MCP lors de la phase de fusion.

- Le givre ne change pas de phase, et sa température suit sensiblement celle de
I'évaporateur qui est en contact direct avec la surface de ce dernier. La température de
surface de I'évaporateur mesurée oscille entre un maximum de -3 et un minimum de -19°C,
comme indiqué a la section 2.3.1 du chapitre précédent. Sous cette condition de
température, le givre est toujours maintenu sous sa phase solide, car sa température de

changement de phase (0°C) est toujours supeérieure a celle de I’évaporateur.

- Le processus de formation de givre sur les surfaces froides est compliqué et n’a pas été
pris en compte dans le calcul. Leoni et al. [92] ont mené une étude expérimentale sur la
formation et le développement du givre sur des surfaces froides et ont montré que la
température des plaques et I'numidité relative de I'air étaient les parameétres qui affectent le
plus les propriétés du givre (épaisseur, densité et conductivité thermique). A des fins de
simplification de la comparaison avec le MCP, il est supposé que la conductivité thermique
du givre ne dépend que de la densité, et sa valeur est considérée comme étant constante

dans toute la couche de givre, indépendamment de la variation de son épaisseur [93].
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- Les propriétés de I'eau pure pour le cas du MCP sont considérées constantes pour les
mémes conditions de température de fonctionnement. Ces propriétés sont tirées de la base
de données du logiciel COOLPACK [94].

3.2.2. Définition de la résistance thermique au transfert de chaleur du givre et du MCP

Le calcul de la conductivité thermique du givre sur une surface plane est basé sur

I'approximation de Kim et al. [93]:

Ko =0,132+313.10% p, ., +1,6.107 p2__ (3.1)

frost

P €St 12 densité du givre représentée par la corrélation suivante [92]:

T T, )°
i = 0,627.(1+ e Mu j ~ 0,565 p,, (3.2)

273.15 273.15

Les figures 3.1 et 3.2 illustrent I'évolution de la résistance thermique au transfert de
chaleur du MCP R, par rapport au givreR, ., pour les processus de fusion et de
solidification, respectivement. Ces coefficients (exprimés en m2.K/W) sont définis comme
étant l'inverse du coefficient de transfert de chaleur, et ne dépendent que de la variation de

leur épaisseur. R, est calcule a partir des caractéristiques de I'eau pure (base de données

COOLPACK) et ne dépend que de I’évolution du h,, . Le MCP est supposé se solidifier
et fondre pendant les cycles de marche et d'arrét du compresseur, respectivement. Pour le
calcul duh,,, , il est supposé que seule la convection naturelle est prise en compte lors du

cycle de fusion [88], et que seule la conduction est prise en compte lors du cycle de
solidification [87].

R, . est calculé a partir des caractéristiques du givre selon Kim et al. [93]. Contrairement

frost
au MCP, le givre est toujours considéré comme étant dans sa phase solide, comme

expliqué précédemment, et que seule la conduction est considérée pour le calcul de R

frost *

Ry« FEPrésente la résistance thermique qui est causée par le givre, et R,.,, la résistance

thermique causée par le MCP. Ces coefficients s'expriment comme suit:
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(3.3)

(3.4)
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On note a partir des figures 3.1 et 3.2 que la résistance thermique de la couche de
givre est toujours supérieure a la résistance thermique due au MCP. L’écart entre ces deux
valeurs est minime dans I’intervalle des petites épaisseurs, mais cet écart s’accroit avec
I’augmentation de 1’épaisseur. La résistance thermique que représente le givre augmente
sensiblement avec I’augmentation de son épaisseur. La diminution du transfert de chaleur
par conduction a travers le givre affecte directement le transfert de chaleur entre le fluide
frigorigene de I’évaporateur et 1’air de la chambre, engendrant une augmentation de la
température de 1’air de la chambre, et un travail supplémentaire du compresseur.
Cependant, le MCP présente une résistance thermique plus faible que celle du givre, et
semble étre moins sensible a ’augmentation de 1I’épaisseur dans I’intervalle des épaisseurs
considérées. Cela peut s'expliquer par le fait que le MCP, avec ses propriétés de 1’eau pure,

posséde une conductivité thermique supérieur a celle du givre.

Il est également remarqué que la résistance thermique que représente le MCP est
croissante et plus importante lors du cycle de marche du compresseur, contrairement a la
phase d‘arrét pendant laquelle le MCP présente une plus faible résistance. Ceci est justifie
par le fait que durant la phase d’arrét, le transfert de chaleur lors de la phase de fusion du
MCP est régit par la convection naturelle. Ce mode de transfert compenserait alors
l'augmentation de la résistance thermique qui est due a l'augmentation de I'épaisseur du
MCP.

On note également que sous les mémes conditions de fonctionnement du
réfrigérateur, l'allure de la résistance thermique du givre est la méme pour le cycle de
marche et cycle d’arrét du compresseur (Figures 3.1 et 3.2). Ceci est di au fait que le givre

ne subit pas de changement de phase durant les cycles de marche et d'arrét du compresseur.

Dans la pratique, il peut exister des situations ou le MCP ne subit pas de
changement de phase. Cette situation pourrait étre rencontrée lorsque le régime de
fonctionnement du réfrigérateur est modifié suite a une manipulation du thermostat,
engendrant alors un profile de température d’évaporateur décalé en dessous de la
température de changement de phase du MCP. Ceci est traduit par un MCP toujours
maintenu sous sa phase solide, avec un transfert de chaleur régi seulement par la
conduction. Dans ce cas, la résistance thermique de la couche de givre a une allure presque

identique a celle de la résistance thermique due au MCP, avec un léger avantage pour le
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MCP, qui est d0 a sa conductivité thermique plus importante que celle du givre (Figure
3.3).
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Figure 3.3 : Résistance thermique R, Vs RPCM . Cycle d’arrét. (MCP sans changement de phase)

3.3. Effet du givre et du MCP sur les performances de I'évaporateur

Le coefficient de transfert de chaleur global de I'évaporateur H et

frost_evap

Heowm e ONt €t déterminés dans le but de définir I'effet du givre et du MCP sur les

performances de I'évaporateur. lls permettent de quantifier le flux de chaleur a travers
I’évaporateur en contact avec le MCP, par rapport a un évaporateur en contact avec le

givre.

Le coefficient global de transfert de chaleur qui a lieu entre le fluide frigorigene et

le MCP a été précedemment defini par H, ., (Equation 2.15), tandis que le coefficient

global de transfert de chaleur entre le fluide frigorigene et le givre est defini par H

frost_evap *
Ce coefficient est déterminé pour un domaine physique défini par; une paroi en aluminium
de I'évaporateur, une couche de fluide frigorigene et une couche de givre. Il est exprimé
par I'équation 3.5.
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1 X e 1

= + + (3.5)
H frost_evap K frost Kevap hrefrigerant
Les figures 3.4 et 3.5 illustrent I'évolution de H.g, .., €n comparaison avec
H fost_evep 1018 des cycles de fusion et de solidification, en fonction de I'épaisseur.

Il a été observé de la figure 3.4 une nette amélioration du transfert de chaleur au
niveau de I'évaporateur pendant le cycle de marche du compresseur, pour les deux
matériaux (MCP et le givre), mais avec un léger avantage pour le MCP. Néanmoins, cette
amélioration décroit rapidement a mesure que I'épaisseur augmente, en raison de la
conduction qui régit le transfert de chaleur & I'intérieur du MCP et du givre pendant le
cycle de marche.

Cependant, durant le cycle d'arrét du compresseur (Figure 3.5), le transfert de
chaleur est amélioré a la fois pour le MCP et pour le givre, mais & une ampleur moindre
que pour le cycle de marche du compresseur. Cela est di au fait que le transfert de chaleur
global est plus dominé par le terme de la convection forcée du fluide frigorigene a
l'intérieur de I'évaporateur pendant le cycle de marche (h

>>, Nu >>), que

refrigerant refrigerant

lorsque le fluide frigorigene est a sa phase de stagnation pendant le cycle d'arrét

K

=—L Nu

(Netrigerant 5 eigerant ©1)- 11 @ €galement été noté que lors du cycle d’arrét du

compresseur, la valeur deHgg, ..,est pratiquement insensible a l’augmentation de

1’épaisseur du MCP dans I’intervalle considéré. Cela est dii au mode de transfert de chaleur

en convection naturelle qui est considéré dans le MCP.



300 T T T T T T

250 b
= Hpcm-evap

200\ e Hfrost-evap 1

150

100

50

Coefficient transfert de chaleur global (W/n"r.K)

[ [ [ [ [
09005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
Epaisseur givre/MCP Xf (m)

Figure 3.4: Evolution du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur. Cycle de marche.

17 3 3 3 3 T T

16 .

T

15 1

14 . -
= Hpcm-evap

13 T e Hfrost-evap

T
o

T
0

12 N

10

Coefficient transfert de chaleur global (W/rﬁ.K)

L
L
L
LS
.

7 [ [ [ [ r [
0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
Epaisseur givre/MCP Xf (m)

Figure 3.5 : Evolution du transfert de chaleur au niveau de I'évaporateur. Cycle d’arrét.

74



75

3.4. Effet du givre et du MCP sur le transfert de chaleur

Afin de quantifier I'effet du MCP par rapport givre sur le transfert de chaleur, nous

introduisons les coefficients D, etD que nous definissons comme étant les

frost !
coefficients de perte de transfert de chaleur du MCP et du givre, respectivement. Ces

coefficients ont été calculés dans le méme intervalle d'épaisseur considéré.

Le coefficient D,,, compare le coefficient global de transfert de chaleur qui a lieu

entre le fluide frigorigene et I'air a I'intérieur du réfrigérateur en présence de MCP H,,, ,

avec le méme coefficient dans le cas d'un évaporateur seul H. Ce coefficient a été

précédemment défini au chapitre précédent par 1’équation 2.12.

D, .. est une comparaison entre le coefficient de transfert de chaleur global qui a lieu entre

frost

le fluide frigorigene et l'air a l'intérieur du réfrigérateur en présence de givre H

frost
(équation 3.7), avec le cas d'un évaporateur seul H. Ce coefficient est défini comme le

coefficient de perte de transfert de chaleur du givre, représenté par 1’équation 3.6:

H-H frost
D, =| —=£ 1,100 (3.6)
H
X
l=i+ A ! (3.7)
H frost hair K frost Kevap hrefrigerant

Les figures 3.6 et 3.7 illustrent I'évolution de D, et D, lors des cycles de fusion

frost
et de solidification, en fonction de I'épaisseur. Deux valeurs d'épaisseur (10 et 40 mm) pour
les cas du MCP et du givre ont été illustrées a titre d'exemple, afin de mettre en évidence
I’effet de 1’épaisseur de chacun des matériaux sur le transfert de chaleur a l'intérieur du

réfrigérateur.

La figure 3.6 indique que, pour un évaporateur couplé a un MCP, une couche de 10
mm d’épaisseur présente, lors du cycle de marche du compresseur, une réduction de 42,7%
du coefficient de transfert de chaleur total, lorsqu’il est comparé¢ a un évaporateur sans
MCP. Cette réduction est de 46,1% pour une épaisseur de 40 mm. Cependant, la variation

du coefficient de perte pour le cas du givre D, _est légérement plus affectée par la

frost

variation de I'épaisseur que le coefficient de perte du MCP D,,, . Le givre présente une
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réduction de 44,46% pour une épaisseur de 10 mm et atteint 51,8% pour une épaisseur de
40 mm. On observe que le MCP et le givre affectent avec la méme amplitude le transfert

de chaleur a l'intérieur du réfrigérateur.

Cependant, durant la phase d’arrét du compresseur (Figure 3.7), il a été constaté
que le MCP affecte moins sensiblement le transfert de chaleur que le givre, et son effet est
quasi-constant par rapport a 1’augmentation de son épaisseur. A titre de comparaison, un

MCP de 10 mm d'épaisseur présente une réduction de transfert de chaleur D,,, de 18%

par rapport a un évaporateur sans MCP, et une réduction de 18,3% pour une épaisseur de
40 mm. Par contre, le givre présente quant a lui un coefficient de perte de transfert de

chaleur D

o 08 21,22% pour une épaisseur de 10 mm et atteint les 30,3% pour une
épaisseur de 40 mm. Le givre affecterait donc plus significativement le transfert de chaleur
qui s’opere entre le fluide frigorigene circulant a travers I'évaporateur et I'air a I'intérieur du
réfrigérateur, entrainant ainsi une augmentation de la température de l'air a l'intérieur du

réfrigérateur, et un risque plus probable de détérioration des produits stockés.

Coefficient de perte en transfert de chaleur D (%)

r [ [ [ [ [
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Epaisseur givre/MCP Xf (m)

Figure 3.6: Coefficients de perte de transfert de chaleur, Dpe, et D Cycle de marche.
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3.5. Conclusion

Une étude comparative portant sur les effets du MCP et du givre sur le transfert de
chaleur a l'intérieur du réfrigérateur a également été discuté. Il a est conclu a partir des
résultats analytiques et expérimentaux que le MCP et le givre affectent 1’'un et ’autre le
transfert de chaleur qui a lieu entre le fluide frigorigéne et l'air a ’intérieur du le
réfrigérateur, cependant, ’effet est 1égérement plus important du coté du givre car il
posséde une conductivité thermique plus faible que celle du MCP. On note également que
I'effet du givre sur le transfert de chaleur est plus évident par rapport au MCP pendant le
cycle d'arrét que pendant le cycle de marche du compresseur. Pendant le cycle de marche
du compresseur, une couche de MCP-eau génere une réduction dans le transfert de chaleur
de 42,7 a 46,1% pour une épaisseur comprise entre 10 et 40 mm, tandis qu’une couche de
givre génere une réduction de 44.46 a 51,8%. En revanche, pendant le cycle d'arrét du
compresseur, la couche de givre produit une perte de transfert de chaleur de 21.22% a
30,3% dans sur la méme plage d'épaisseur, tandis que le MCP-eau présente une résistance
thermique quasi constante (~ 18%). Cette différence est due au fait que la fusion du MCP

est régit par la convection naturelle. Ce mode de transfert augmente avec 1’épaisseur, et
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permet de compenser l'augmentation de la résistance thermique qui est due a
l'augmentation de I'épaisseur du MCP, tandis que le transfert de chaleur a travers le givre

est régit uniquement par conduction.
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4. ANALYSE THERMIQUE D’UN REFRIGERATEUR MUNI D’UN
EVAPORATEUR A AILETTES VENTILE COUPLE A UN MCP

4.1. Introduction

Une méthode de dimensionnement et d’optimisation d’un échangeur de chaleur en
configuration de lit tassé de sphéres (packed bed), comportant un matériau a changement
de phase (MCP) et couplé a un systeme de ventilation secondaire a été développée [95].
L'échangeur de chaleur est intégré directement a 1’intérieur du réfrigérateur, et en contact
seulement avec 1’air de la chambre. L’échangeur de chaleur contenant le MCP a pour role
de maintenir sur une période préalablement définie, la température de I'air du réfrigérateur
au niveau de la température de consigne du thermostat. Il a également pour but de réduire
de maniere contrdlée (control du temps de fusion du MCP) le temps de marche journalier

et de la consommation électrique du réfrigérateur.

4.2. Description du modeéle de calcul

Le mod¢le mathématique permet en premier lieu d’estimer la masse du MCP a
intégrer dans un quelconque réfrigérateur domestique, en prenant en considération les
caractéristiques techniques du réfrigérateur et son régime de fonctionnement, ainsi que les
caractéristiques thermiques du MCP utilisé. Le modele mathématique prend en
considération le couplage entre les différents composants du systéme, a savoir; le
réfrigérateur, 1’échangeur de chaleur a lit tassé comportant le MCP et le systéeme de
ventilation. Il permet la détermination des différents paramétres du modele, a savoir ; le
temps de fusion du MCP, l'intervalle de vitesse pour un fonctionnement efficace du
systéme de ventilation, ainsi que le dimensionnement et I’optimisation de 1’échangeur de
chaleur contenant le MCP. Le modele considere la perte de charge a travers 1’échangeur de
chaleur, le rendement de ventilation, la puissance limite du systéme de ventilation et le
temps de fusion équivalent comme étant les contraintes de calcul du modéle. La précision
de calcul du modele théorique est de 10 m pour les dimensions de 1’échangeur de chaleur,

et de 10 m/s pour la vitesse de ventilation.
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4.2.1. Hypothéses de calcul

- La température de consigne du thermostat est choisie de sorte a ce que la température de
I’air dans la chambre soit autours de la température de changement de phase du MCP.

- Le régime de fonctionnement étant cyclique et alterné par des phases d’arrét et de
fonctionnement successives, le régime est considéré comme étant permanent.

- L’échangeur contenant le MCP est en configuration de lit tassé (packed bed), et est
combiné a un systeme de ventilation secondaire qui a pour role le brassage de I’air a
travers I’échangeur.

- Les apports thermiques considérés dans le calcul du bilan thermique sont : les apports a
travers les parois du réfrigérateur, les apports dus aux ouvertures des portes et les apports
dus a la résistance de dégivrage [57].

- Le MCP choisis dans le modéle est de I’eau pure : la température de fusion est égale a
0°C, comprise entre la température maximale et minimale de I’air dans la chambre.

- Le changement de phase se fait a une température constante et le phénomeéne de surfusion
est non considéré.

- Seul la chaleur latente de changement de phase au sein du MCP est prise en considération

dans le calcul. La chaleur sensible est supposée négligeable.

4.3. Description du modéle physigue

4.3.1. Le réfrigérateur

Le modele physique se compose d’un réfrigérateur conventionnel, d’un systéme de
ventilation et d’'un MCP contenu dans un échangeur de chaleur de type lit tassé de spheres.
Le réfrigérateur est muni d’un évaporateur a ailettes ventilé. La puissance de 1’évaporateur,
le volume de réfrigérateur et 1’épaisseur de son isolation sont des données du modé¢le

(Figure 4.1).
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Evaporateur
a ailettes Ventilateur

principal

Echangeur
MCP

Ventilateur
secondaire

Figure 4.1: Descriptif général du réfrigérateur domestique a évaporateur a ailettes.

4.3.2. L’échangeur de chaleur contenant le MCP

L’échangeur contenant le MCP est installé¢ a I’intérieur de la chambre a réfrigérer,
et sa surface n’est en contact qu’avec ’air intérieur du réfrigérateur. Son refroidissement se
fait seulement par convection. Le transfert de chaleur entre la surface de I’évaporateur et le
MCP est trés faible en convection naturelle, et nécessite 1’ajout d’un systeme de ventilation
secondaire qui permettrait de brasser 1’air a travers la surface de I’échangeur contenant le
MCP.
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<——  Evaporateur

aailettes

Figure.4.2 : Configuration de I’échangeur MCP en lit tassé (Packed bed)

La configuration de 1’échangeur contenant le MCP est en forme de lit de sphéres

tassé (Packed bed) présente I’avantage de :

- Posséder une surface d’échange importante et modelable a partir du diameétre des

sphéres, permettant un meilleur control de sa surface d’échange (figure 4.2).

- Présenter une fraction de vide ¢ constante égale a 0.476 sur une fraction de volume de
0.524 pour une sphére. La masse du MCP qui occupe le volume des sphéres étant fixe, et
calculée a partir des besoins frigorifiques du réfrigérateur, une configuration d’échangeur
en forme de sphérique permet de posséder un volume total des sphéres toujours constant
pour n’importe quelle valeur du diamétre de sphére. La variation du diamétre des sphéres
permet de contrdler la surface de 1’échangeur sans pour autant affecter le volume ou la

masse totale de 1’échangeur.

4.3.3. Le systéme de ventilation

Le systéme de ventilation sélectionné doit étre en mesure de contrer les pertes de
charges a travers le lit tassé de sphére de I’échangeur, tout en ayant un débit suffisant pour
brasser I’air a I’intérieur du réfrigérateur. La puissance du systéme de ventilation choisi ne

doit toutefois pas dépasser celle du systéme de ventilation principale (initialement couplé a
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I’évaporateur a ailettes), et doit avoir un rendement de ventilation acceptable lors de son
fonctionnent.

4.4. Sélection du Matériau & Changement de Phase

Dans le cas d’un réfrigérateur muni d’un évaporateur a ailettes ventilé, la
température de changement de phase du MCP choisie doit étre comprise entre la
température maximale et minimale de 1’air dans la chambre. Cette température doit étre
Iégerement plus élevée que la température de I’air a la sortie de 1’évaporateur en phase de
fonctionnement du compresseur. En effet, lors de la phase de stockage du froid (phase de
solidification, compresseur en marche) I’air a la sortie de 1’évaporateur doit étre en mesure
de refroidir et solidifier le MCP. Lors de la phase de déstockage (phase de fusion,
compresseur a I’arrét), la température du MCP est plus basse que celle de 1’air. Ce dernier
doit étre en mesure de compenser les apports de la charge thermique et de maintenir la
température de 1’air de la chambre le plus longtemps possible proche de la température de

changement de phase du MCP.

4.4.1. Inconvénient de la configuration de 1’évaporateur a ailettes

La configuration de I’évaporateur a ailettes présente néanmoins une limitation
majeure pour la sélection du MCP et de sa température de solidification. La température
de début de solidification doit se trouver toujours comprise entre la température de 1’air
maximale et minimale de la chambre, et le décalage de I’intervalle de température de 1’air
de la chambre, suite a la manipulation du thermostat de commande, peut poser probleme.
En effet, la valeur de la température de changement de phase dans ce cas pourrait se situer
en dehors de I’intervalle de la température de I’air, et cette condition de température ne

permettrait pas au phénoméne de changement de phase du MCP de se produire.

4.5. Réqgulation de la ventilation, et nouvelle stratégie de fonctionnement du réfrigérateur

Le réfrigérateur illustré précédemment (Figure 4.1) comporte initialement un
évaporateur a ailettes muni d’un systeme de ventilation primaire. Ce dernier fonctionne en
permanence et ne s’arréte que quelques secondes lors du cycle de dégivrage. L’échangeur
contenant le MCP est installé a I’intérieur du réfrigérateur, et sa surface n’est en contact

qu’avec I’air intérieur de ce dernier. L’échange thermique entre le MCP et I’air ne se fait
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que par convection. La mise en contact direct du MCP avec la surface de I’évaporateur
aurait permis un refroidissement plus efficace du MCP par transfert de chaleur par
conduction. Cependant, la présence des ailettes au niveau de 1’évaporateur constitue une

contrainte pratique a cette disposition.

Due a I’existence d’une distance entre 1’évaporateur et le MCP, le transfert
thermique entre la surface de I’évaporateur et le MCP est trés faible en convection
naturelle, ce qui nécessite 1’ajout d’un systeme de ventilation secondaire qui permettrait de
brasser ’air a travers la surface de I’échangeur MCP. Le brassage forcé de 1’air a travers
I’échangeur MCP permet d’améliorer I’échange thermique entre le MCP et 1’air a
I’intérieur du réfrigérateur, et de contrdler son temps de fusion. Toutefois, ’ajout d’un
systeme de ventilation supplémentaire nécessite la modification de la stratégie générale de
fonctionnement du réfrigérateur. Le systeme de ventilation secondaire choisi doit posséder
une puissance qui soit inferieure ou égale a celle du systeme de ventilation principale, et
doit fonctionner en alternance avec ce dernier, ce qui nécessite alors I’ajout d’un relai
inverseur de courant pour assurer la fonctionnement par alternance des deux systémes de
ventilation. Ces deux derniers ne fonctionnent donc jamais en méme temps, et ceci
permettra une consommation électrique globale de ventilation inferieure ou égale a celle de

la configuration initiale, basée sur le fonctionnement d’un seul systéme de ventilation.
Le fonctionnement du réfrigérateur se fait sur deux phases :
Phase 1 Compresseur en marche :

- Le compresseur durant cette phase fonctionne en méme temps que le systeme de
ventilation principal. Le compresseur et le systtme de ventilation principal sont
commandés par un thermostat qui est réglé sur la température de consigne choisie de la

chambre. Le systeme de ventilation secondaire durant cette phase est a I’arrét (Figure 4.3).
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principal
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MCP

Ventilateur
secondaire

Figure 4.3 : Schéma synoptique du réfrigérateur. Cycle de marche.

Phase 2 Compresseur a l’arrét -

Lorsque la température de consigne est atteinte a 1’intérieur du réfrigérateur, le thermostat
coupe I’alimentation du compresseur et du systétme de ventilation principal. Un relai
inverseur bascule ensuite 1’alimentation sur le systeme de ventilation secondaire. Ce

dernier brasse 1’air a travers 1’échangeur MCP qui se refroidit a la sortie de 1’échangeur

(Figure 4.4).
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principal
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MCP
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Figure 4.4 : Schéma synoptique du réfrigérateur. Phase de fonctionnent de 1’échangeur MCP. Cycle d’arrét.

4.6. Méthodologie de calcul

Le modele théorique a été développé pour le dimensionnement et 1’optimisation
d’un échangeur de chaleur contenant un MCP en tant que dispositif de stockage thermique
pour un systeme de réfrigération. Le modele est basé sur les caractéristiques du
réfrigérateur, du systéme de ventilation et du MCP, ainsi que sur des paramétres définis

expérimentalement, qui sont présentés comme suit:

- Les dimensions, les propriétés d’isolation et la puissance thermique de I’évaporateur,

- Le diamétre, la puissance nominale et la courbe caractéristique du systéme de ventilation.
- La chaleur latente et la température de changement de phase du MCP sélectionné.

- Les parametres définis expérimentalement : le temps de marche et d'arrét journaliers du
réfrigérateur, le nombre de cycles de réfrigération journaliers, les températures intérieure,

extérieure et de surface de I'évaporateur).
Le modéle théorique permet de calculer :

- Les apports thermiques considérés dans le calcul du bilan thermique du réfrigérateur.
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- La masse du MCP a intégrer dans I'échangeur de chaleur.

- Le temps de solidification du MCP.

- Les pertes de charge a travers I'échangeur de chaleur contenant le MCP.

- Le rendement de ventilation.

- L’intervalle de vitesses tolérées.

- Le flux de chaleur échangé au niveau de I'échangeur de chaleur contenant le MCP.

- Le temps de fusion du MCP.

- Les dimensions de 1'échangeur de chaleur (calculées sur I’intervalle de vitesses tolérées).

- Les dimensions optimales de I'échangeur de chaleur MCP.

4.6.1. Détermination de la masse du MCP

La quantité de MCP a introduire dans le réfrigérateur est en mesure de stocker le
froid produit durant le fonctionnement du réfrigérateur et de le restituer a 1’air de la
chambre durant le temps d’arrét. A partir du bilan thermique du réfrigérateur, on définit la
quantité adéquate du MCP a introduire dans un réfrigérateur, comme étant la masse qui
doit étre capable de stocker la quantité d’énergie qui est équivalente aux différents apports

thermiques du réfrigérateur durant le temps d’arrét du compresseur, sur une durée de 24h.

4.6.1.1. Définition du temps de marche/arrét du compresseur

Les variables t, et t, sont définies a partir des mesures expérimentales effectuées

sur le réfrigérateur. lls représentent respectivement les temps de marche et d'arrét d'un seul
(1) cycle de réfrigération. N est défini comme étant le nombre de cycles de réfrigération

sur une période de 24 heures, exprimé par I'équation suivante [95] :

 _ (24.3600)

t +t,) 1)

Ou:

m

Le temps de marche journalier t ; = t, .N

Le temps d’arrét journalier t; = t, .N
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Le flux thermique global Q est défini & partir des différents apports thermiques
dans le réfrigérateur. Les apports considérés dans cette étude sont: les apports a travers les
parois du réfrigérateur, les apports dus aux ouvertures des portes et les apports dus a la
résistance de dégivrage [57] :

Q = Qwalls + Qdefrost + Q (4'2)

door's _opening

4.6.1.1.a. Apports thermiques a travers les parois du réfrigérateur

Les apports thermiques & travers les parois du réfrigérateurQ, . sont calculés a

walls

partir du bilan thermique sur les parois du compartiment de réfrigération :

Qwalls = UA‘ (Text -Tint) (43)

11 (A®, A, 4
U Hext (A—nK) AntHint

4.6.1.1. b. Les apports thermiques dus aux ouvertures des portes

Le calcul de ces apports est basé sur un schéma d'ouverture de porte de 13
ouvertures par jour, tel qu'il a été proposé par Gin et al. [57] pour ses tests sur un

réfrigérateur domestique. Ces apports sont exprimés a partir de I'équation suivante:

lOOOV Aha\irpair nd

ref

Qdoor's_opening = 24

(4.5)



89

AVec:

Qdoor.s_openmg : Apports thermiques dus aux ouvertures des portes (W).
V... : Volume du réfrigérateur (m°).
Ah,,. : Différence d’enthalpie entre 1’air a I’intérieur du réfrigérateur et I’air ambiant

(15.08Wh/kg) déterminé par le diagramme de Mollier.

Pair - Masse volumique de I’air (Prise a 1.2 kg/m?).

n, : Nombre d'ouverture de porte journalier (13 fois).

4.6.1.1.c. Apports thermiques dus a la résistance de dégivrage

Les apports thermiques provenant de la résistance de dégivrage sont estimés a l'aide

de I'équation suivante:

n t P defrost

- defrost “defrost
= 4.6
Qdefrost 24*3600 ( )

AvVec:

QdefmSt : Apports thermiques dus a la résistance de dégivrage (W).

Neerros - NOMbre de dégivrage journalier (2 fois)

teros - 1€MPS de dégivrage (600 secondes)

Peerost © PUissance de la résistance de dégivrage (425W)

Les charges thermiques du réfrigérateur Qg pendant le temps darrét du

compresseur sont proportionnelles & son flux thermique global Q :

Q, =Q.t, (4.7)
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Cette énergie est équivalente a une masse de MCP en phase de fusion, égale a:

M. -So (4.8)

PCM
Lf

4.6.1.2. Calcul du temps de solidification du MCP

Le temps de solidification est le temps nécessaire a la masse du MCP pour se

solidifier durant le temps de marche du compresseur. Il dépend de la puissance de

refroidissement de l’évaporateuer. Le temps de solidification t_ est exprimé par

sol

I'équation suivante:

_ (Mpow-Ly)

t, =
(Q; -3600)

4.9)

sol

4.6.1.3. Correction de la masse du MCP

Le temps de marche du compresseur doit étre corrigé, et doit étre équivalent au
temps de marche initial, ajouté au temps nécessaire a I'évaporateur pour qu’il puisse

solidifier le MCP (t_, ). Un calcul itératif est alors nécessaire pour corriger la masse du

sol

MCP, en fonction de la nouvelle valeur du temps de marche/arrét du compresseur:

t, =t +1t

mj mj sol

(4.10.a)
(4.10.b)

Pour une valeur fixe deQ, la valeur deQp qui dépend du nouveau t,; (équation
4.7) et du nouveau M, (équation 4.8) est alors recalculé. Un calcul itératif est maintenu

jusqu'a ce que M., se stabilise et converge vers sa valeur finale.

4.6.2. Couplage entre les différents composants du systéme physique

Le modele permet le couplage entre les différents composants du systéme, a savoir
le réfrigérateur, 1’échangeur MCP et le systéeme de ventilation en se basant sur quatre

contraintes de calcul, a savoir; Les pertes de charges a travers 1’échangeur MCP, la
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puissance limite du systeme de ventilation, le rendement de ventilation et le temps de
fusion du MCP :

- Une perte de charge importante a travers I’échangeur MCP suite a une mauvaise
configuration de 1’échangeur MCP et du systtme de ventilation conduit a un
blocage/ralentissement de 1’écoulement de I’air a travers les sphéres de 1’échangeur,
engendrant une surchauffe et un risque de détérioration du ventilateur. Ceci nécessite alors
une puissance de ventilation plus importante pour satisfaire le brassage de 1’air a I’intérieur

du réfrigérateur et vaincre la perte de charge a travers 1’échangeur.

- La puissance de la ventilation secondaire ne doit en aucun cas dépasser celle de la
ventilation principale de 1’évaporateur. En effet, il a été proposé que ce systeme de
ventilation fonctionne en alternance avec le systéme de ventilation principale, pour garantir
une consommation électrique globale de ventilation inferieure ou égale a celle de la

configuration initiale du réfrigérateur qui compte un seul systeme de ventilation principale.

- La ventilation secondaire doit fonctionner dans un intervalle de valeurs de rendement
dans lequel ce dernier doit étre énergétiquement efficace. Le rendement de ventilation est

estimé a partir de sa courbe caractéristique de fonctionnement.

- Le temps de fusion (calculé) est idéalement équivalent au temps d’arrét journalier
(mesuré) du compresseur, afin que le froid stocké au sein du MCP puisse contrebalancer

les apports thermiques a travers les parois du réfrigérateur durant cet intervalle de temps.

4.6.2.1. Perte de charge a travers I’échangeur MCP

La réduction de la valeur de la perte de charge a travers 1’échangeur permet 1’utilisation
d’un systéme de ventilation d’une puissance moindre que celle de la ventilation principale,
donc moins énergivore et moins cher. Le Calcul de la perte de charge AP a travers
I’échangeur de chaleur contenant le MCP est basé sur 1’approximation d’Ergun pour un lit

tassé de sphéres [89], qui est exprimée par 1’équation ci-dessous :

2
F,-LoV©(l-¢)
D.s®

AP = (4.11)

Fp = 10 475 (4.12.2)
Re
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DV.p

Re =
1-&).p

(4.12.b)

D est le diamétre de la sphére, qui appartient a I’intervalle[D,;,, D, ] - L est la longueur de

I'échangeur de chaleur, qui appartient a l'intervalle[L ;L. ]. Ces intervalles sont
introduits manuellement dans le modéle et dépendent de la contrainte pratique de
disposition de I'échangeur a I’intérieur du réfrigérateur.

4.6.2.2. Calcul du rendement de ventilation

Les valeurs tolérées du rendement de ventilation sont dictées par la norme
établissant les exigences d'éco-conception pour les unités de ventilation. L'Annexe C3 de la
performance énergétique des batiments (PEB) [96] exprime ces exigences quant au
rendement de ventilation. Elle définit trois classes d'efficacité énergétique pour les

systémes de ventilation en fonction de leur puissance spécifique P, , calculée a partir de la

puissance nominale F’v et du débit volumique ¢ :

Psep = (4.13)

ASS |<'U-

La puissance spécifique (P, ) doit appartenir a I'une de ces trois (3) catégories :

* catégorie 1: Py, <500 W.m?s
* catégorie 2 : 500 < P, <750 W.m?s

* catégorie 3 : 750 < Py, < 1250 W.m3.s

La valeur de 1250 est la valeur maximale acceptable la plus défavorable du point de

vue énergétique. Le rendement de ventilation 7 quant a lui est exprimé par la formule :

p= EPt) (4.14)
Py

Avec :

AP : Perte de charge calculée a travers 1’échangeur MCP.
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AP, : Perte de charge générée par la ventilation sur un point de fonctionnement donné de la

courbe caractéristique du systeme de ventilation (vitesse de ventilationV , perte de charge

AP, ), qui est fourni par le constructeur.

4.6.2.3. Définition de I’intervalle de vitesses toléré du systéeme de ventilation

Pour un fonctionnement énergétique efficace de ventilation, un intervalle de vitesse

de ventilation est défini par le model de calcul. Ce domaine est limité par les points de

fonctionnement maximal et minimal tolérés de ventilation [V

i Vs | - CONtrairement aux
intervalles de dimensions [L,;,, L] €[ Dyins Dra | » QUi sont introduits manuellement dans

le modéle, cet intervalle est calculé & partir de deux (2) paramétres, a savoir: Le rendement

de la ventilation et la puissance spécifique de ventilation.

Le point de fonctionnement minimal de ventilation V,_,, est défini en fonction de la
puissance spécifique de ventilation. Sa valeur est équivalente a la valeur seuil de 1250
W.m?.s. Le point de fonctionnement maximal de ventilationV,_ est défini comme étant le
point dans lequel le rendement du systéeme de ventilation est maximal. Les points de
fonctionnement de ventilation sont représentés par la courbe caractéristique (vitesse de

ventilationV , perte de charge AP, ).

4.6.2.4. Calcul du temps de fusion du MCP

Le flux de chaleur en convection forcée, échangée entre 1’air de la chambre et le

MCP s’écrit comme Ssulit :

QPCM = SPCM 'hechangeur -(Tint 'TPCM ) (415)

Dans le cas d’un écoulement forcé externe autours d’une sphére, on présente la

formule du nombre de Nusselt moyen comme suit [97]:

Numsph =2+ \/(Num Iam2 + Num Turbz) (416)

Nu_. =0.664.Re’?.Pr/® (7.17.a)

m lam

N B 0.037.Re®.Pr
Unn =775 443, Re®? (Pr#d.1)

(7.17.b)
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La formule est valable pour 3.5<Re<10°® et 0.7<Pr <600.

Le nombre de Nusselt moyen pour un lit tassé de sphéres peut s’exprimer come suit :

Nu, = f..Nu, g, (4.18.a)
F. =1+15.(1-¢), 0.26<e<1 (4.18.b)
V .D.
Re =t~ (4.18.c)
H
Finalement, le coefficient d’échange convectif a travers le MCPh,, ., et le flux de
chaleur convectif Qpgy peuvent s’écrire ainsi:
K. Nu, .,
hechangeur = D * (419)
QPCM = S'I‘]echangeur '(Tint _TPCM ) (420)

Le temps de fusion du MCP a I’intérieur de I’échangeurt,,, , peut s’exprimer alors :

Lf'MPCM

tew =—— (4.21)
Qrem
Le temps de fusion (calculé) t.., est idéalement équivalent au temps d’arrét

journalier (mesuré) du compresseur t_., afin que le froid stocké au sein du MCP puisse

aj !

contrebalancer les apports thermiques globaux Q du réfrigérateur durant cette période.

4.6.3. Dimensionnement de 1’échangeur de chaleur contenant le MCP

A chaque vitesse d’air appartenant au domaine de fonctionnement efficace est
associée les dimensions correspondantes de 1’échangeur, que 1’on peut désigner par : le
diamétre équivalent de la sphére, la longueur équivalente et la largeur équivalente. On

définit alors:
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- Le diamétre équivalent de la sphére D, est défini comme étant le diamétre pour lequel le
temps de fusion t,.,, est égal au temps d’arrét du compresseur, pour une vitesse donnée

appartenant a I’intervalle domaine de fonctionnement efficace. Le temps de fusion ne
dépend que des variables définissant 1’échange thermique au niveau de 1’échangeur MCP
(vitesse, diamétre équivalent de la sphere), et non pas des pertes de charges a travers ce

dernier (longueur de I’échangeur).

- La longueur équivalente de 1’échangeur MCP L, comme étant la longueur pour laquelle

la perte de charge a travers 1’échangeur, sous les conditions de vitesse et de diameétre
équivalent, est égale a la perte de charge de ventilation, définie pour chaque point de

fonctionnement de la courbe caractéristique systeme de ventilation.

- L épaisseur équivalente E; est générée a partir de la valeur de la hauteur équivalente L,

pour maintenir une valeur constante du volume de I’échangeur.
- La profondeur P de I’échangeur est supposée constante.

Dans I’intervalle de vitesses tolérées et de diamétre V, =[V,.,,,V,... ] € D=[D;, Doy ]

D, = D (tpew = ty) (4.22)
Dans un domaine de longueur d’échangeur L =[ L, Ly ]

L, =L (D (AP= AR)= D) (4.23)

4.6.4. Optimisation des dimensions de 1’échangeur contenant le MCP

Pratiqguement, le diamétre de la sphere (et le multiple du diamétre) doit étre égal a la
largeur, ou bien a la longueur de I'échangeur contenant le MCP, pour que ce dernier puisse
étre contenu a l'intérieur de I'échangeur de chaleur. Cependant, il existe toujours un écart
entre la valeur du diameétre équivalent avec la largeur de I'échangeur, ou avec sa longueur.

Cet écart genere une différence entre le volume idéal du MCP V,,, qui est calculé a partir

des apports thermique du réfrigérateur durant le temps d'arrét journalier du compresseur,
avec le volume réel & intégrer qui est calculé a partir des dimensions équivalentes de
I'échangeur. L'optimisation est définie comme étant la détermination des dimensions

présentant un écart minimal de volume a travers I’intervalle de vitesses tolérée.
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4.6.4.1. Méthodologie proposée

Le volume du MCP V,,, est défini par la masse du MCP M, a introduire dans le
réfrigérateur. Cette masse est calculée a partir des apports thermiques du réfrigérateur
durant sont temps d’arrét journalier. Cette masse est constante et peut également étre

définie a partir des dimensions équivalentes de I'échangeur:

M
row =M =L E P (4.24)

PCM

V

La profondeur P de I’échangeur est supposée constante, et seule la variation sur la

hauteur L, et I’épaisseur E, est prise en considération dans le calcul. L'équation 4.24
permet de définir pour chaque valeur de L, une valeur équivalente de E,, a partir d’une

profondeur P constante et d’un volume constant de 1’échangeur de chaleurV,,, .

Cependant, le modele pourrait générer une valeur de diametre de sphere qui ne
coincide pas forcement avec les dimensions d’épaisseur et de longueur de 1’échangeur du
MCP du point de vue dimensionnel, causant ainsi un léger écart entre le volume constant

idéal du MCP V,,, avec volume réel a étre pratiquement intégré dans I'échangeur de

chaleurV__,, comme il est explicité sur la figure 4.5.

real ?
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Sl

Figure 4.5 : Représentation de 1’échangeur de chaleur MCP avec ses dimensions réelles (en bleu) et calculées

(en gris)

L’approche proposée pour la détermination des dimensions optimales de
I’échangeur de chaleur consiste a définir une vitesse de ventilation optimale pour laquelle

le volume réel du MCP V__, , calculée a partir des dimensions équivalentes de 1’échangeur

real 2

de chaleur, occupe le maximum du volume constant idéal du MCP V,,, , calculé a partir

des charges thermiques du réfrigérateur.

On définit alors R comme étant ’écart minimal entre V., et V., dans

real

I’intervalle des vitesses toléré. L’écart R est représenté par I’équation suivante:



R= min(lvpcrvl 'Vrea| |) /VPCM

Vreal = n><'ny'nz 'Vsphere
Ei
n =|—
L Di _
n o= P
y Di

ND
Il
Ol

Avec :

Vinere - Volume d’une sphére, calcul€ sur la base du diameétre équivalent D; .
n, : Nombre de sphéres dans la direction de 1’épaisseur E; .
n, : Nombre de spheres dans la direction de la profondeur P .

n, : Nombre de sphéres dans la direction de la longueur L,
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(4.25)

(4.26)

(4.27.3)

(4.27.h)

(4.27.0)
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4.7. Conclusion

L’analyse des résultats de simulation et des mesures expérimentales a permis de

ressortir les conclusions suivantes:

- Le réfrigérateur étant muni d’un évaporateur de type a ailettes ventilé, la température de
changement de phase du MCP choisi doit étre comprise entre la température maximale et

minimale de I’air dans le réfrigérateur.

- Le temps de fusion doit étre équivalent idéalement au temps d’arrét du compresseur sur
une durée de 24h. Cependant, plusieurs contraintes font face a cette condition ; Les pertes
de charges a travers 1’échangeur MCP et le rendement de ventilation et la puissance limite
du systeme de ventilation secondaire. Le systeme de ventilation doit fonctionner sur une
gamme de rendement dans laquelle ce dernier doit étre énergétiquement efficace avec un
minimum de perte de charge a travers 1’échangeur de chaleur. Cette gamme de rendement
de ventilation est dictée par la norme imposant des critéres en matiére de consommation

d'énergie et de performances énergétiques.

- Une approche a été proposée pour optimiser les dimensions de I’échangeur de chaleur
MCP, qui se base sur I’erreur minimal du volume du MCP a introduire par rapport au
volume calculée. En effet, le modéle donne une valeur d’un diamétre idéal de sphére ne
coincidant pas avec 1’épaisseur et la longueur de I’échangeur du MCP du point de vue
dimensionnel, générant alors un écart de volume du MCP au sein de 1I’échangeur qui
nécessiterait une correction des dimensions de 1’échangeur. L’optimisation les dimensions
de I’échangeur de chaleur consiste a définir la valeur de vitesse optimale pour laquelle le
volume réel, calculé a partir des dimensions équivalentes de 1’échangeur de chaleur,
occupe le maximum du volume idéal du MCP, calculé a partir des charges thermiques de

I’échangeur thermique du réfrigérateur.
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5. ETUDE DE CAS D’UN REFRIGERATEUR DOMESTIQUE 600L

5.1. Introduction

Le présent chapitre traite de l'analyse des résultats du dimensionnement et de
I’optimisation d’un échangeur de chaleur contenant un MCP, pour le cas d'un réfrigérateur
de 600 L couplé a un systeme de ventilation d’une puissance de 63W. L'analyse permet de
définir I'impact des variables de la simulation (diaméetre des spheres, vitesse de ventilation

et longueur du lit tassé) sur les parametres du modele mathématique.

Un résumé de travaux de littérature qui traitent de 1’effet du MCP sur les
performances du réfrigérateur (COP, temps d’arrét du compresseur, consommation
d’énergie) a également été exposé. La comparaison de ces travaux s’est effectuée sur la
base des caractéristiques techniques du réfrigérateur, du type et de la surface d’échange du
MCP ainsi que de la configuration de I’échangeur a I’intérieur du réfrigérateur. Finalement,
la validation du modele a été présentée et repose sur une comparaison avec des résultats du

modéle aux résultats expérimentaux présents dans la littérature.

5.2. Résultats et discussions

5.2.1. Conditions de test

Afin de déterminer le régime de fonctionnement adéquat a I’utilisation du MCP
(eau pure) comme moyen de stockage thermique, une série de mesures de la température
de I’air pour plusieurs températures de consigne du thermostat ont été menés pour fixer les
températures de consignes adéquates permettant au phénoméne de changement de phase

de se produire (Figure 5.1).
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Figure 5.1 : Régime de fonctionnement du réfrigérateur (expérimental).

Les mesures expérimentales avaient montré que le réglage de la température de
consigne a -1°C afficherait un profil de température de 1’air avec une allure périodique
autours de la température de changement de phase de I’eau pure (0°C). En effet, une
température de réglage du thermostat a -1°C donne une température de I'air comprise entre
-1,3 et + 2,3°C, comme illustré sur la figure 5.2. Ces conditions de température permettent

alors au cycle de fusion/solidification de 1’eau pure d’avoir lieu.

Les tests expérimentaux sont entrepris en respect de la norme EN153 [98] qui
constitue le protocole de mesure de la consommation électrique et de la distribution de la
température a I’intérieur d’un réfrigérateur domestique. La température et ’humidité de
I’air dans la chambre climatique a été fixé a 26°C et 50 % par un systeme de control de
conditionnement d’air. La température de I’air a I’intérieur dur réfrigérateur a été réglée sur
plusieurs température de consigne (1, 0, -1 et -2°C) pour déterminer la température
adéquate (-1°C) qui permettrait le changement de phase de 1I’eau comme MCP. La présente
étude a été menée au sein de l’institut de génie thermique (IGT) de la haute école
d’ingénierie de gestion du canton de Vaud (HEIG VD).
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Figure 5.2 : Allure de la température de I’air et le MCP. Température de consigne= -1°C (expérimental).

5.2.1.1. Probléme de manipulation de la température de consigne

Manipuler la température de consigne du thermostat permet de modifier la plage de
température de l'air de la chambre (température minimale-maximale). Cette plage de
température pourrait alors se décaler par rapport a la valeur de la température de
changement de phase du MCP, comme indiqué sur les figures 5.3 et 5.4. Pour une
température de consigne réglée a + 1°C (Figure 5.3), la plage de température de l'air est
supérieure a la température de changement de phase de I'eau (la température de I'air est
comprise entre +0,6 et +3,3°C). Le MCP en contact avec l'air ambiant reste alors

totalement liquide et aucun changement de phase ne pourra se produire.

Ce probléme ne se pose pas pour le cas d’un évaporateur plat. En effet, la sélection
de la température de changement de phase du MCP étant définie a partir du profil de la
température de 1’évaporateur, cette derni¢re est peu influencée par la manipulation du
thermostat. L’intervalle de la température de 1’évaporateur est de 1’ordre de 20°C, et ne se
décale que de quelques degreés suite a la manipulation du thermostat (de 1’ordre de 5°C).

Par contre, la sélection de la température de changement de phase du MCP dans le cas
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\ . \

d’un évaporateur a ailettes est définie a partir du profil de la température de 1’air, et
I’intervalle de la température de ’air est de 1’ordre de quelques degrés (4 a 6°C), et la
manipulation du thermostat pourrait facilement décaler cet intervalle par rapport a la

température de changement de phase du MCP.

Signalons également que le probleme de décalage de la température de changement
de phase du MCP par rapport a celle de I’air ne se présente que pour des réfrigérateurs
nécessitant la manipulation de la température de consigne du thermostat, et non pas pour

des réfrigérateurs qui fonctionnent a des températures de consigne fixe.
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Tair-max
41 i
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Figure 5.3 : Allure de la température de I’air et le MCP. Température de consigne= +1°C (expérimental).
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Tableau 5.1 : Caractéristiques du réfrigérateur et conditions de test.

Réfrigérateur

Volume utile 600L
Dimensions 1.50 *0.60 *0.66 m
Isolation en polyuréthane 0.055m

Fluide frigorigéne HFC-R600a
Evaporateur A ailettes ventilé
Température intérieure -1°C
Température ambiante 25°C
température d’évaporation -10°C

Puissance de I’évaporateur (a-10°C) 380W

MCP (Eau)

température de changement de phase 0°C
Configuration de I’échangeur Packed bed
Ventilation primaire

Puissance nominale 9w
Ventilation secondaire

Puissance nominale 63W

Diamétre

160mm

300(

Figure 5.4 : Allure de la température de I’air et le MCP. Température de consigne= -3.5°C (expérimental).

Les conditions de test utilisées dans le modele sont présentées dans le tableau suivant :
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5.2.2. Dimensionnement de I’échangeur de chaleur contenant le MCP

5.2.2.1. Définition de I’intervalle de vitesses toléré

Le modéle du systeme de ventilation K160M de marque ‘green ventilation’ [99] est
choisi comme systeme de ventilation secondaire au réfrigérateur. Il possede une puissance
nominale de 63 W, et un diameétre de 160 mm. Le systeme de ventilation a été sélectionné
avec une puissance inferieure a celle du systéme de ventilation principale qui est couplé a

I’évaporateur a ailettes (90W).

L’intervalle de vitesses tolérée est défini a partir les exigences de la norme d'éco-
conception pour les unités de ventilation. Cet intervalle a été précédemment défini a partir
de deux (2) paramétres: le rendement de ventilation et la puissance spécifique du systeme
de ventilation.

Le rendement de ventilation, calculé a partir de 1’équation 4.14 est illustré sur la
figure 5.5. Le point de fonctionnement maximal de ventilation est défini comme étant le
point ou le rendement est maximal, qui est égale a 22.84 % pour une vitesse de 3.7 m/s, et

équivalent a une perte de charge de ventilation AP, de 193.5Pa. La perte de charge quant

a elle est déterminée a partir de la courbe caractéristique du systeme de ventilation (courbe
perte de charge de ventilation-vitesse) sur la figure 5.6.

024 T T T T T T
0.2284 Rendement maximal

U

0.22

0.2

Rendement de ventilation (%)
o
=
()]

0.14 .
0.12 .
0.1 _
3.7my/s
008 L L L L L L
1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 45 5

Vitesse de l'air (m/s)

Figure 5.5 : Courbe du rendement de ventilation [99].
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Figure 5.6 : Courbe caractéristique du systeme de ventilation (Vitesse, Perte de charge) [99].

La figure 5.7 illustre I’évolution de la Puissance spécifique du systéme de
ventilation en fonction de la vitesse de ventilation. Pour un régime de fonctionnement de
ventilation le plus tolérable énergétiquement (1250 W.m?>.s), on définit le point de
fonctionnement minimale qui est estimé a 2.5m/s. Cette vitesse est équivalente a une perte
de charge de ventilation AP, de 250.32Pa.

Nous pouvons maintenant définir 1’intervalle de vitesses tolérées de ventilation qui
est égale a [2,5 - 3,7 m/s], et équivalent a un intervalle d'efficacité de [20 - 22,84%]. On
peut Vérifier depuis la figure 5.5 que le rendement de ventilation augmente dans I’intervalle
de vitesses tolérée [2,5-3,7 m / s], mais diminue pour des vitesses supérieures a la valeur

seuil de 3,7 m/s.
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Figure 5.7 : Courbe de la puissance spécifique du systéme de ventilation [96].

5.2.2.2. Définition du diamétre équivalent

Le flux thermique global Q sous les conditions de test a été précédemment estimé

a 54,84W. Les apports thermiques a travers les parois du réfrigérateur sont estimés a 43,04

W, ce qui représente 79,4% du flux thermique global Q (54,84 W). Les apports dus a
I’ouverture des portes sont estimés a 5,39 W (9,83% deQ) et & 5,90 W pour ceux de la

résistance de dégivrage a (10,76 % de Q). Le temps d'arrét journalier du compresseur t;
est mesuré a 12,64 h, ce qui correspond a une masse de MCP de glace de 7,15 kg. Cette

quantité n'occupe que 1,2% du volume utile du réfrigérateur, n’affectant que trés

Iégerement la capacité de stockage du réfrigérateur.

Le terme Q,, a été précédemment défini comme étant le flux de chaleur échangé
entre I'échangeur de chaleur contenant le MCP et l'air intérieur. Ce terme a été déterminé a
partir des équations 4.15 a 4.20 du chapitre précédent, et dépends essentiellement

coefficient d’échange convectif a travers le MCP (h,

cnangeur )- C€ dernier s’écrit a partir du

nombre de Nusselt et dépends ainsi du régime d’écoulement de 1’air a travers le MCP.
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Dans I’intervalle des vitesses tolérés et de diamétres, il a été noté le nombre de Reynolds
est de ordre de 10%, et le régime d’écoulement est toujours turbulent sous ses conditions a

travers 1’échangeur de chaleur (Figure 5.8).

4
10)( 10 T T T T T

V=3.7m/s

Nombre Reynolds Re a travers I'échangeur MCP

r r r [ [
01.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08
Diametre sphére (m)

Figure 5.8 : Allure du nombre de Reynolds pour les deux vitesses seuil (2.5, 3.7m/s)

L’approximation retenue dans le présent travail [97] pour calculer le nombre de
Nusselt satisfait son critére de validité (3.5< Re<10° 0.7<Pr<600). Cette derniére prend
en compte a la fois le régime laminaire et turbulent d’un écoulement. Le nombre de Nusselt

moyen pour un lit tassé de spheres est présenté a la figure suivante :
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Figure 5.9 : Allure du nombre de Nusselt pour les deux vitesses seuil (2.5, 3.7m/s)

Le coefficient d’échange convectif a travers le MCP (N oenr

) est présenté a la

figure suivante :
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oefficient transfert convective a travers MCP h-échangeur (\N/rr?

Figure 5.10 : Allure coefficient d’échange convectif a travers le MCP (h ) pour les deux

echangeur

vitesses seuil (2.5, 3.7m/s)



La figure 5.11 illustre I'évolution de Q,,,

que leurs diamétres équivalents respectifs. Il est

significative du diamétre et de la vitesse.

110

pour plusieurs valeurs de vitesses ainsi

a noter que Q,, dépend de maniere
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Figure 5.11 : Q et QPCM sur I’intervalle de vitesse tolérée [2.5 - 3.7 m/s] (Calculé)

Le diamétre équivalent D, est défini comme étant le diamétre pour lequel le flux

thermique entre I'échangeur de chaleur et I'air QPCM , lors du cycle de changement de phase

du MCP, est égal au flux thermique global du réfrigérateur Q . Nous notons sur la figure

5.11 que le diamétre équivalent D, est compris entre [0,0636 & 0,0724 m] sur I’intervalle de

vitesses tolérées [2,5-3,7 m/s].

Le diamétre équivalent D, peut également étre deduit des valeurs du temps de

fusion du MCPt,,, . Cela est di au fait que QPCM dépend det,.,, , comme il est explicité

par I'équation 4.21. Avec un temps d'arrét journalier t, mesuré de 12,64 h, le diametre
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équivalent peut également étre défini comme étant le diamétre pour lequel le temps de

fusion t,,, est égal at,; .

La figure 5.12 illustre I'évolution du temps de fusion t.,, pour plusieurs valeurs de
vitesse et ainsi que leurs diametres equivalents respectifs. Le temps de fusion t,,, est plus

long pour les faibles vitesses, mais il est plus affecté par la variation du diametre de sphere.

Le temps de fusion t,,, diminue de maniéere sensible avec l'augmentation du diamétre, et

par conséquent avec la diminution de la surface d'échange. La figure 5.12 indique que le

diamétre équivalent D, est compris entre [0,0636 et 0,0724 m], ce qui correspond au méme

intervalle que celui obtenue sur la courbe du flux de chaleur (figure 5.8).
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Figure 5.12 : Temps de fusion {,.,, sur I’intervalle de vitesses [2.5 - 3.7 m/s] (Calcule)

La figure 5.13 permet d’exposer toutes les valeurs du diametre équivalent D, calculées a

travers tout I’intervalle de vitesses tolérée [2,5, 3,7 m/ s]:
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Figure 5.13 : Diamétre équivalent D, sur I’intervalle de vitesses [2.5 - 3.7 m/s] (Calculé)

5.2.2.3. Définition de la longueur équivalente

Les figures 5.14 et 5.15 illustrent I'évolution de la perte de charge a travers
I'échangeur de chaleur pour les vitesses extrémes de 3,7 et 2,5 m/s, respectivement. Ces
figures décrivent également la méthode qui a permis de définir les valeurs de leurs

longueurs équivalentes respectives. La longueur équivalente de I'échangeur de chaleur L,

est définie comme étant la longueur pour laquelle la perte de charge a travers 1’échangeur
AP, sous les conditions de vitesse et de diamétre équivalent, est égale a la perte de charge

de ventilation AP, définie pour chaque point de fonctionnement (V ,AP,) de la courbe

caractéristique.

Pour chaque valeur de longueur appartenant a I’intervalle prédéfinie de [ L, Ly |

le modele calcule la perte de charge dans I'échangeur de chaleur dans I’intervalle de

diametre prédéfinie [D,,,,D,.]. Lorsqu'une valeur de longueur présente une perte de
charge AP égale a AP,, le modele utilise cette valeur comme étant la longueur équivalente

L, . Cette valeur est définie pour chaque valeur de vitesse et de diametre équivalent.
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La figure 5.14 présente la valeur de la longueur équivalente L, (18,16 cm) pour un
point de fonctionnement maximal de (3,7 m/s, 193,5 Pa) et un diamétre équivalent D, de
0,0724 m. La figure 5.15 présente la longueur équivalente L, (45,8 cm) pour le point de
fonctionnement minimal de (2,5 m/s, 250,32 Pa) et un diamétre équivalent D, de 0,0636

m.
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Figure 5.14 : Définition de la longueur équivalente au point (3.7m/s, 193.5 Pa) (Calculé)
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Figure 5.15 : Définition de la longueur équivalente au point (2.5m/s, 250.32 Pa) (Calculé)
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La figure 5.16 reprend toutes les valeurs de longueur équivalente L, calculées sur

I’intervalle de vitesses tolérée [2,5, 3,7 m/s]. On note que L, pour la vitesse de 2,5 et 3,7

m/s (définies sur les figures 5.14 et 5.15) sont également représentés. La figure 5.17

résume finalement les valeurs de largeur équivalente E; , calculées a partir de I'équation

4.22 du précédent chapitre.
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Figure 5.16 : Longueur équivalente dans ’intervalle des vitesses [2.5 - 3.7 m/s] (Calculé)
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Figure 5.17 : Largeur équivalente dans I’intervalle des vitesses [2.5 - 3.7 m/s] (Calculé)
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5.2.3. Dimensions optimales de I'échangeur de chaleur

L’approche proposée pour la définition des dimensions optimales de 1’échangeur
thermique consiste a définir la valeur de la vitesse optimale pour laquelle le volume réel

V., calculé a partir des dimensions équivalentes de I’échangeur de chaleur, occuperait le

real *

maximum du volume idéal du MCP V, Ce dernier étant calculé a partir des charges

PCM *

thermiques globales du réfrigérateur.

La valeur générée du diametre de sphere par le modéle mathématique ne
correspond pas tout & fait aux valeurs calculées de la largeur et de la longueur de
I'échangeur de chaleur, créant ainsi un écart entre les dimensions du volume de MCP
calculé et le volume réel a intégrer en pratique dans I'échangeur de chaleur. L’optimisation
consiste alors a chercher le minimum de cet écart. Ce dernier, nomméR , est défini comme

etant la différence entre V,,, et V,, . La valeur minimale de R donne alors la valeur de la

real *
vitesse optimale, équivalente aux dimensions optimales de I'échangeur de chaleur

contenant le MCP.

La figure 5.18 illustre I'évolution de R sur I’intervalle de vitesses tolérées et
indique une valeur minimale a 3,495 m/s. Ce point de fonctionnement (écart minimum
R, de 4,93%, perte de charge de ventilation de 203,93 Pa et vitesse équivalente de 3,495
m/s) équivaut a un diameétre de sphere optimal de 0,071 m, une longueur optimale de 0,213

m et une largeur optimale de 0,148 m.
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Figure 5.18 : Evolution de I’écart R [2.5 - 3.7 m/s] (Calculé)
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Le tableau suivant illustre les valeurs du volume idéal de I’échangeur (V,,, ) et du volume

réel du MCP (V. ), ainsi que le nombre de sphéres a I’intérieur de I’échangeur, pour les

deux valeurs seuil de I’intervalle de vitesses [2.5, 3.7m/s] :

Tableau 5.2 : Volume et nombre de sphére de I’échangeur MCP

Vitesse (m/s) Voey (M) n,.n,.n, V., (M) R (%)

25 1*7*6 1.3*10° 18.8

3.7 8.3*10°° 2%6*2 47103 339

3.495 (optimal) 2*7*3 7.9%10° 4.93(R_)
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5.3. Validation du modéle théorigue

5.3.1. Perte de charge dans I'échangeur de chaleur

Le dispositif expérimental réalisé par Ben Amara [90] est composé d’un conduit de
section carrée (dimension interne : largeur * profondeur * hauteur: 19 * 19 * 64cm) qui
contient un lit tassé avec 10 rangées de 5 * 5 spheres d’un diametre de 0.038 mm chacun
(voir figure 5.19). Un capteur de pression différentielle (modele FCO352) est utilisé pour
mesurer la perte de charge dans I'échangeur de chaleur a lit tassé avec une précision de +
0,25%. La température de I'air est mesurée a l'aide de thermocouples de type T étalonnés,
dont la précision est estimée a + 0,2°C. Tous les instruments de mesure sont connectés a un
enregistreur de données de type FLUKE HELIOS I.

Entrée de 'air

| |Capteur de presson
différentielle
| ! | Centrale de

mesures

X
Annubar

Vanateur de frequence
Ventilateur

Figure 5.19 : Schéma du dispositif expérimental [90].

L’auteur avait suggéré une corrélation a partir de mesures expérimentales pour
I'estimation de la perte de charge a travers I'échangeur de chaleur. La corrélation est

exprimée comme suit:
AP =(CN +C,pV?)L+C,pV? 5.1)

Les données numériques du présent modéle comparées aux résultats expérimentaux

de Ben Amara [90] sont présentées sur la figure 5.20. 1l a été noté que la différence est
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inférieure a 15% sur I’intervalle de vitesses tolérée [2,5-3,7 m/s]. Elle est de 12,86% pour

une vitesse de 3,7 m/s et de 14,29% pour une vitesse de 2,5 m/s.
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Figure 5.20 : Perte de charge & travers I'échangeur de chaleur. Numérique vs expérimental

5.3.2. Transfert de chaleur dans I'échangeur de chaleur a lit tassé

Ben Amara [90] avait également suggéré une corrélation a partir des mesures
expérimentales pour évaluer le transfert de chaleur qui se produit entre les spheéres
contenues dans 1’échangeur de chaleur a lit tassé et l'air. La corrélation est illustrée par

I'équation suivante:

_ 053 p,1/3
Nu, =1.09.Re™ .Pr'° +2 (5.2)

Les données numériques du présent modéle comparées aux résultats expérimentaux
de Ben Amara [90] sont présentées sur la figure 5.21. 1l a été noté que la différence est
inférieure a 12% sur I’intervalle de vitesses tolérée [2,5-3,7 m/s]. Elle est de 10,78% pour

une vitesse de 3,7 m/s et de 11,9% pour une vitesse de 2,5 m/s.
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Figure 5.21 : Nombre de Nusselt a travers I'échangeur de chaleur. Numérique vs expérimental

5.3.3. Temps de fusion du MCP contenu dans I'échangeur de chaleur a lit tassé

Le banc d’essai utilisé pour le test par Ksouksou et al. [100] est un réservoir
cylindrique a lit tassé de sphéres, et utilisant de 1’eau comme MCP. La solidification et la
fusion du MCP ont été effectuées a l'aide d'un fluide caloporteur qui circule a travers les
nodules sphériques qui contiennent le MCP. La hauteur du réservoir est de 1,42 m et son
diamétre est de 0,95 m. Son volume utile est de 1m® et il contient 2500 nodules. Le
diametre des nodules contenant du MCP est constant pour toutes les sphéres et égale & 77
mm. Le nodule contenant le MCP est constituée de polyéthyléne a haute densité avec une
épaisseur moyenne de 2 mm. Ce dernier est concu pour s'adapter a la dilatation et a la
pression résultante de I'apparition de glace lors de la solidification. Le nodule est rempli de
MCP a environ 96% de son volume total. Le banc d’essai permet le contréle et la mesure

de la température et du débit du fluide caloporteur (voir figure 5.22).
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Figure 5.22 : Schéma du dispositif expérimental utilisé [100].

La comparaison avec les résultats numériques a concerné deux conditions de test:

- Variation du débit pour une température MCP fixée a -6°C,

- Variation de température pour un débit fixe de 2,4 m*/h.

L'évolution du temps de fusion MCP et la différence entre les résultats numériques et

expérimentaux sont présentés dans les tableaux suivants:

Tableau 5.3 : Evolution du temps de fusion du MCP pour une température fixe (-6°C)

Débit (m*/h) Temps de fusion du Temps de fusion du Difference (%)
MCP (h) (Calculé) MCP (h)
(Expérimentale)

1 9.3 9.9 +6.4

1.5 7.6 8.25 +8.55

2 6.58 5.63 -14.43

2.4 6 5.39 -10.16

25 5.88 5.25 -10.71
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Tableau 5.4 : Evolution du temps de fusion du MCP pour un débit fixe (2.4 m%h)
Température du fluide Temps de fusion du Temps de fusion du Difference (%)
(°C) MCP (h) (Calculé) MCP (h)
(Expérimentale)
-6 6 5.39 -10.16
-5 7.21 6.39 -11.37
-3.8 9.48 9.9 +4.4

5.4. Comparaison avec les résultats de la littérature

Le tableau 5.5 résume les résultats obtenus dans les cas de ’utilisation du MCP

dans les réfrigérateurs en fonction du type de MCP et des caractéristiques du réfrigérateur.

Pour que les résultats soient comparables, le volume du réfrigérateur, la température de

fusion du MCP, ainsi que le volume et la surface du MCP sont indiqués. A partir des

résultats présentés dans ce dernier, il a été conclu que l'association du MCP avec un

réfrigérateur classique prolonge le temps d'arrét du compresseur, améliore le COP du

systeme et réduit la consommation d'énergie du réfrigérateur. 1l est également remarqué

qu’une meilleure amélioration du COP peut étre obtenue par une application d’'un MCP a

la surface de I’évaporateur et du condenseur, tandis qu’un MCP mis en contact avec I’air

ambiant permet d’obtenir un prolongement significatif du temps d’arrét du compresseur.
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Tableau 5.5 : Caractéristiques et performances du réfrigérateur couplé au MCP

Type de | En contact | Volume du | Temperature Volume du | Surface % | Temps d’arret | Réduction de
MCP avec MCP refrigerateur (L) | de fusion (°C) | MCP (L) d’échange du | C du compresseur | consommatio
MCP (m?) OP | (h) n (%)

Berdja al. | Packed air 600 0 7.9 0.665 13 | 126 -
[94] bed
Ginetal. [51] Plat air 153 -15.5 4.6 0.85 - - 1.2
Azzouz et al. | Plat evaporateur | 290 -3 2.8 0.48 10 | 8.2-9 -
[52-53]

30

%
Marquez et al. | Plat air 155 0 1 0.42 - 438 -
[49]
Oro et al. [54] Plat air 270 -18 9 1.33 - - -
Alzuwaid et al. | plat air 810 -2 2 - - - 5
[50]
Wang et al. [55- | cylindre Entre - 0 40 15 6 - -
56] composants %

8

%

0

%
Sheng al. | cylindre condenseur | 220 30.5-50.3 1.225 - 18. | 4.7 12
[58,59] 7

%

5.5. Conclusion

Il a été question dans ce chapitre du dimensionnement et de I’optimisation d’un
échangeur de chaleur contenant un MCP en forme de lit tassé de spheres, pour le cas d'un
réfrigérateur conventionnel d’un volume de 600 L et couplé a un systeme de ventilation
d’une puissance de 63W. A partir de ’analyse des résultats de la simulation, il a été noté
que pour un réfrigérateur conventionnel 600L couplé a un systétme de ventilation
secondaire d’une puissance de 63 W, I’intervalle de vitesse de fonctionnement toléré est de

[2.5 - 3.7m/s]. Cet intervalle est équivalent a un intervalle de diamétre de sphére de
[0.0636 - 0.0724 m], et un intervalle de longueur d’échangeur de [0.1816 - 0.458 m].

L’optimisation a donné lieu a une vitesse optimale de 3.495 m/s appartenant a
I’intervalle de vitesse de [2.5 - 3.7m/s]. Cette vitesse est équivalente a un diamétre de
sphére optimale de 0.071 m, une longueur d’échangeur de 0.12135 m, et une épaisseur de
0.148 m.
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L'échangeur de chaleur n'occupe que 1,2% du volume utile du réfrigérateur et a
permit d’assurer un temps d'arrét prolongé du compresseur de 12,6h (temps d’arrét
prolongé de 53.5%) pour une masse MCP-eau de 7,15 kg. Ce temps d’arrét pourrait étre
redéfini de maniere a ce qu’il représente les besoins réels en froid de I’application

frigorifique (Ex. heures pleines de consommation électrique).
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CONCLUSION GENERALE

L’étude présentée met en évidence le role avantageux des Matériaux a Changement
de Phase (MCP) dans I’amélioration des performances énergétiques des réfrigérateurs
domestiques ainsi que dans la réduction de la durée de fonctionnement de tel systémes. Ce
résultat se base sur une étude a la fois expérimentale et numérique. Deux types de
réfrigérateurs domestiques couramment utilisés ont été sélectionnés comme cas d’étude; La
premiéere configuration consiste en une disposition directe du MCP a la surface d’un
évaporateur plat. La deuxiéme disposition, qui est considérée comme la réponse aux
problémes rencontrées dans 1’é¢tude théorique de la premiére configuration, consiste a
confiner le MCP dans une cuve de stockage en forme de lit tassé de spheres qui est traversé

par un fluide frigoporteur.

Une méthode d’analyse est développée pour sélectionner le Matériau a Changement
de Phase (MCP) adéquat pour les deux types de réfrigérateurs sélectionnés ainsi que de sa
disposition spatiale a I’intérieur du volume a réfrigérer. (1) Pour un évaporateur plat, le
MCP est en contact avec l'air et la surface de I'évaporateur. La température de changement
de phase du MCP qui doit étre sélectionnée doit étre proche de la température de surface de
I’évaporateur afin que le changement de phase puisse avoir lieu. (2) Pour un évaporateur a
ailettes, le MCP est uniquement en contact avec l'air ambiant, et la température de
changement de phase du MCP doit étre comprise entre les températures maximale et

minimale de l'air a I'intérieur du réfrigérateur.

Une étude comparative portant sur les effets du MCP et du givre sur le transfert de
chaleur a l'intérieur du réfrigérateur muni d’un évaporateur plat a été également développée
(chapitre 4). Les caractéristiques du givre sont comparées a celles d’un MCP, ainsi que les
mécanismes avec lesquels elles affectent les performances énergétiques du réfrigérateur.
En effet, a est montré que l'effet du givre sur le transfert de chaleur est plus évident par
rapport au MCP pendant le cycle d'arrét du compresseur. Cependant, le MCP affecte le
transfert de chaleur avec la méme amplitude que celui du givre, lors de la phase de marche

du compresseur.

Le mécanisme suivant lequel le MCP influe sur le temps d’arrét du compresseur

différe selon le type d’évaporateur. (1) Pour un évaporateur plat, le froid stocké dans la
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couche de MCP est partiellement libéré a l'air a I’intérieur du réfrigérateur et partiellement
a travers la surface de celui-ci, lors de la phase d’arrét du compresseur. Cela permet de
maintenir le bulbe du thermostat de surface a une température basse pendant une période
plus longue et d’obtenir un retard dans 1’enclenchement du thermostat et un prolongement
du temps d’arrét du compresseur. (2) Pour un évaporateur a ailettes par contre, le froid est
stocké dans I’échangeur de chaleur contenant le MCP, qui est dimensionné pour que le
temps de fusion de ce dernier puisse assurer un temps d'arrét prolongé équivalent au temps

d’arrét journalier du réfrigérateur.

Le mécanisme par lequel le MCP affecte les conditions de fonctionnement du
réfrigérateur differe également selon le type d'évaporateur installé. (1) Dans le cas d’un
évaporateur plat sans ventilation forcée, le MCP améliore le transfert de chaleur au niveau
de I'évaporateur, ce qui augmente les performances de ce dernier et prolonge le temps
d'arrét du compresseur. Cependant, au-dela d'une certaine épaisseur, le MCP peut servir
d'isolant thermique au transfert de chaleur qui se produit entre le fluide frigorigene et l'air a
l'intérieur du réfrigérateur, générant ainsi une augmentation de la température de l'air.
Déterminer une épaisseur optimale de la couche de MCP est alors nécessaire pour ce type
d'application. (2) Pour un évaporateur a ailettes, le MCP n'affecte pas le transfert de
chaleur global au niveau de I’évaporateur car sa surface n’est en contact qu’avec 1’air de
chambre et non pas avec la surface de 1’évaporateur. De plus, le dimensionnement optimisé
de I’échangeur de chaleur a permit de minimiser la perte de charge, d’obtenir un
fonctionnement efficace du ventilateur et de prolonger d’une manicre précise le temps

d'arrét du compresseur.

Il est & mentionner que le dimensionnement de 1’échangeur de chaleur a été
appliqué a un réfrigérateur d’un volume de 600L (muni d’un évaporateur a ailettes). Ceci
dit, le modéle de calcul peut étre applicable pour n’importe quel type de réfrigérateur, y
compris celui de la premiére configuration, un réfrigérateur de 400L muni d’un
évaporateur plat, générant des dimensions différentes qui dépendent des caractéristiques
techniques du réfrigérateur, du MCP et du systéeme de ventilation. Une généralisation de
tels systéemes de réfrigération munies de systemes de stockage par MCP permettent de faire
des économies en terme de consommation d’énergie (meilleurs COP, temps d’arrét plus
longs et a basse consommation énergétique), et de réduction émissions de gaz a effet de
serre, et peut étre une solution au probleme de délestage durant les périodes de forte

demande électrique.
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L’analyse des résultats de simulation et des mesures expérimentales a permis de

dégager différentes perspectives suivant le type de configuration du réfrigérateur:
Réfrigérateur avec évaporateur plat

Il a été constaté que pour le cas d’un évaporateur plat sans ventilation forcée, le
MCP prolonge le temps d’arrét du compresseur, augmente le coefficient de performance
du réfrigérateur, mais augmente légérement la température de Dl’air a Dintérieur du
réfrigérateur. Cette augmentation est d’autant plus importante lorsque 1’épaisseur du MCP
augmente, au risque de diminuer le volume utile du réfrigérateur et de détériorer les
produits conservés. Déterminer une épaisseur optimale de la couche de MCP est alors
nécessaire pour ce type d'application. Cette optimisation de 1’épaisseur est définie par la
recherche d’un compromis entre la maximisation du temps d’arrét et une minimisation de
remontée de 1‘air de la chambre. Afin de compenser la remontée de la température de ’air
dans la chambre, 1'une des solutions pour ce probléme est I’amélioration de 1’échange
thermique global qui s’opére entre la surface du MCP et I’air a I’intérieur du réfrigérateur.
Ceci peut se faire par soit par I’amélioration du coefficient d’échange de 1’air a la surface
du MCP (ailettes, ventilation), soit par I’amélioration de la conductivité thermique du MCP

(ajot d’aditifs comme le graphite ou la mousse métallique).
Réfrigérateur avec évaporateur a ailettes

Pour le cas d’un évaporateur a ailettes, le dimensionnement de 1’échangeur de
chaleur contenant le MCP permet de contrdler plus précisément le temps d'arrét du
compresseur qui est équivalent au temps de fusion du MCP. Dans ce travail, il a été défini
comme étant le temps d’arrét journalier du compresseur mesuré sous les conditions de test
pou un réfrigérateur dépourvu d’un échangeur de chaleur contenant un MCP. Ce temps
d’arrét pourrait étre redéfini de maniére a ce qu’il représente d’autres besoins en froid de
I’application frigorifique pour une meilleure économie d’énergie (EX. heures pleines de

consommation électrique durant 1’été).

La configuration de lit de sphéres tassée a I’avantage de fournir une grande surface
d’échange qui augmente avec la diminution du diamétre nominale de la sphére. Cependant,
plus le diamétre diminue et plus la perte de charge a travers 1’échangeur augmente,
contraignant ainsi ’air a circuler efficacement travers ce dernier. Il serait intéressant de

confronter les performances de cette configuration, en termes de transfert de chaleur et
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d’écoulement, a d’autres types de configurations (en plaque a ailette, tubulaire, nid

d’abeille ou autres).

Un inconvénient a été noté pour ce type de configuration, qui est celui du décalage de
I’intervalle de la température de I’air par rapport la température de changement de phase du
MCP. Ce probléme se manifeste dans le cas ou il y a manipulation du thermostat,
contraignant ainsi le phénomeéne de changement de phase de se produire. Le recours a
I’utilisation de plusieurs MCP avec différentes température de changement de phase, dans
le but de couvrir ’ensemble de I’intervalle de température de 1’air, pourrait s’avérer I’une

des solutions a ce probléme.
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APPENDICE A: Liste des symboles et des abréviations

: Surface moyenne des parois du réfrigérateur (m2)
- Diffusivité thermique (m?/s)
: Chaleur spécifique J/(kg K)

: Diametre Hydraulique de sphéere (m)
: Diamétre équivalent de sphére (m)

: Epaisseur de I’évaporateur (m)

: Coefficient de perte de transfert de chaleur du MCP
: Coefficient de perte de transfert de chaleur du givre
: Largeur équivalente de 1’échangeur de chaleur (m)

: Epaisseur de la paroi de 1’évaporateur (m)
: Facteur de frottement

: Force de gravité (m/s?)
: Débit surfacique du réfrigérant (Kg/s m?)
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. Coefficient de transfert de chaleur convective a travers 1’échangeur de

chaleur en lit tassé W/(m?*K)

: Coefficient de transfert de chaleur convective a travers la couche de MCP

W/(m?K)

: Coefficient de transfert de chaleur global entre le réfrigérant et I’air en

absence de MCP (W/(m?K)

. Coefficient de transfert de chaleur global entre le réfrigérant et I’air en

présence de MCP (W/(m?K)

. Coefficient de transfert de chaleur global entre le réfrigérant et le MCP

(W/(m*K)

. Coefficient de transfert de chaleur global entre le réfrigérant et I’air en

présence de givre (W/(m?K)

. Coefficient de transfert de chaleur global entre le réfrigérant et le givre

(W/(m?K)

: Conductivité thermique (W/(m K)

: Longueur de 1’échangeur de chaleur (m)
: Chaleur latente du MCP (kJ/Kg)

: Longueur équivalente de 1’échangeur de chaleur (m)
: Longueur caractéristique du réfrigérateur

: Masse du MCP (Kg)

: Débit massique du réfrigérant (Kg/s)

: Nombre de cycles de réfrigération journaliers

: Nombre de spheres dans la direction de I’épaisseur E,
: Nombre de spheres dans la direction de la profondeur P

: Nombre de sphéres dans la direction de la longueur L,
: Nombre d'ouverture journalier des portes
: Nombre de dégivrage journalier



130

P : Profondeur de 1’échangeur de chaleur (m)
P : Puissance nominale de ventilation (W)
Pep : Puissance spécifique de ventilation (W s/m®)
P : Puissance de la résistance de dégivrage (W)
defrost
o : Le flux thermique global du réfrigérateur (W)
Q, : Les charges thermiques du réfrigérateur (kJ)
Q : Puissance de I’évaporateur (W)
f

: : Flux de chaleur échangé entre I'échangeur de chaleur contenant le MCP et
Qecm l'air (W)

: : Apports thermiques dus aux ouvertures des portes (W)
Qdoor'sfopening

: Apports thermiques a travers les parois du réfrigérateur (W)

Qwall
o : Apports thermiques dus au dégivrage (W)
defrost

R - Ecart entre V., et V,,

Recu - Résistance thermique causée par le MCP (m?K/W)

Riost : Résistance thermique causée par le givre (m*K/W)

Seem : Surface de I’échangeur de chaleur MCP (m)

S : Surface traversée par le réfrigérant (m?)

T.. : Température moyenne de ’air du réfrigérateur (°C)

T : Température moyenne de I’air ambiant (°C)

Toven : Température de la surface de 1I’évaporateur (°C)

t : temps de marche d'un (1) cycle de réfrigération (h)

t - temps d’arrét d'un (1) cycle de réfrigération (h)

to : temps de marche journalier (h)

t,; : temps d’arrét journalier (h)

t, : Temps de solidification (h)

Tocm : Température de changement de phase du MCP (°C)

tocu : Temps de fusion du MCP (h)

tietrost : Temps de dégivrage (600 sec)

U : Coefficient de transfert de chaleur global a travers les parois du réfrigérateur
(W/mK)

V.. : Volume de I’échangeur de chaleur MCP calculé & partir des dimensions
équivalentes (m®)

Vopnere : Volume de sphére calculé sur la base de D; (m°)

V., : Volume du réfrigérateur (m®)

Y/ : Volume idéal de I’échangeur de chaleur MCP (m°)

V. : Vitesse de I’air a I’intérieur du réfrigérateur (m/s)
X, : Epaisseur du givre/MCP (m)



AP

AP

Ah

air
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: Perte de charge a travers 1’échangeur de chaleur MCP (Pa)

. Perte de charge générée par le ventilateur, définie pour chaque point de

fonctionnement (V , AP, ) de la courbe caractéristique (Pa)

. Différence d'enthalpie entre le réfrigérateur et I'environnement extérieur

(Whikg)

Symboles grecques

S C ™

: Débit volumique (m®/s)
: Masse volumique (Kg/m®)
: Fraction de vide

: Coefficient de dilatation thermique (1/K)
: Viscosité cinématique (m?/s)

: Viscosité dynamique (Pa.s)

: Rendement de ventilation

Nombres adimensionnels

Pr
Nu
Re
Ra

Indices

L
PCM
air
frost
ice
evap
m
sph
lam
turb
refrigerant

: Nombre de Prandtl

: Nombre de Nusselt

: Nombre de Reynolds
: Nombre de Rayleigh

: Réfrigérant liquide

: Matériau a Changement de Phase
: Air a I’intérieur du réfrigérateur
: Givre

: Glace

: Evaporateur

: Moyen

: Sphére

: Laminaire

: Turbulent

: Rapporté au fluide frigorigene



APPENDICE B: Organigramme de programmation du modele de
dimensionnement de 1’échangeur de chaleur en lit tassé

Input parameters:

- Refrigerator temperature 7},
- Ambient temperature T,,,

- Insulation caracteristics

- Evaporator power O,

v

| Thermal balance O |

< PCM caracteristics
I Estimate Mpey | P /
s -
| PCM solidification time ¢, | Refrigerator operating data:
- Daily operating time #,,;
' / - Daily downtime 1,

Correction of fuyj, Loy Mpcas |

Pressure drop AP Spheres diameter: Exchanger length:
D= [Dmm = mu.\] L= [Lmim Lma.\']
v
i . Fan technical data:
Ventilation efficiency - Power P,
l - Characteristic curve (V, 4P,)

I Estimate Vipin , Vinax I
v

SP(.'Mq H PCMs QP( M

v

PCM melting time 7pcyy

When D (Vigins Vigar)= D (tPCM=taj)

When R(D; L; E;) =min (R)

Dupl: DJ'
L"IJ' o LI
Eom— Ei

[y
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APPENDICE C: corrélations simplifiées pour le calcul des coefficients
d'échange global pour le MCP, 1’évaporateur et le fluide frigorigéne.

Coefficients de transfert de chaleur par convection du MCP h,,, (Lim et Bejan [88]) :

Phase de fusion :
h “Mpem T pem.
PCM Xf
NUpgy, = 0.35Ra%Z,

Toay — Tocn ) X
RapCM — gﬂ( evap PCM) f

Qpcm Vpem

Phase de solidification :

KPCM

hPCM = Xf

Coefficient de transfert de chaleur par convection d’une évaporation d'un fluide frigorigéne

circulant a I’intérieur d’un évaporateur (Dittus et Boelter [89] ) :

Cycle de marche du compresseur (fluide frigorigéne en mouvement) :

0.8 04
hrefrigeram DL — 0023( DLGL j (CpL:uL j
K|_ :uL KL

Cycle d’arrét du compresseur (fluide frigorigéne en stagnation) :

N ceran D,

refrigerant

K

Vv

=1



134

Coefficient de transfert de chaleur pour une convection naturelle (McAdams [90]) :

Nu,, =0.13Ra ?

air

3
Raair — g:B(rair _T)L
a. U

air ~air

T =T,,, lorsque H est calcule.

evap

T =Ty lorsque Hpg,, est calculé.
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1 | INTRODUCTION

| Abdelkader Hamid' | Cyril M'ahmed® | Osmann Sari’

Summary

The present study aims to develop an approach to define the optimal dimen-
sions of a phase change material (PCM) packed bed heat exchanger used as a
cold thermal energy storage system in a conventional refrigerator. The heat
exchanger is used to extend the daily refrigerator downtime and to ensure
effective temperature control to contribute to the improved performance of
the refrigerator. The mathematical model has been developed according to
the technical characteristics and operating conditions of the refrigerator, the
technical characteristics of the ventilator, and the thermo-physical properties
of the PCM. The model parameters that have been analyzed are the PCM melt-
ing time, air velocity range for tolerable efficient operating conditions, and the
pressure drop through the PCM heat exchanger. As a case study, the approach
was applied to a 600-L conventional refrigerator equipped with a 63-W ventila-
tor. It has been found that over the tolerated velocity range of [2.5-3.7 m/s], the
optimal dimensions of the PCM heat exchanger are defined for an optimal
velocity of 3.495 m/s. This is equivalent to an optimum sphere diameter of
0.071 m, a PCM heat exchanger length of 0.213 m, and a width of 0.148 m.
The PCM heat exchanger ensures an extended compressor downtime of
12.6 hours for an ice-PCM mass of 7.15 kg and occupies only 1.2% of the useful
volume of the refrigerator.

KEYWORDS
design, heat exchanger, optimization, packed bed, phase change material, refrigerator, thermal

storage system, ventilator

refrigerators is another approach which can improve
the energy efficiency of these appliances and reduce

The use of energy-efficient refrigeration systems would
significantly reduce overall energy consumption and
contribute to a reduction in greenhouse gas emissions.
Solutions which have been proposed for this purpose
have generally focused on the compressors technology
and insulation. The use of phase change materials
(PCMs) in thermal energy storage (TES) systems with

their compressor's electricity consumption and environ-
mental impact. These materials have been studied over
many years, and their studies concerned mostly classifi-
cation and thermal property enhancement of PCMs,?
and the study of PCM TES configurations which can be
applied to air-conditioning and refrigeration systems or
for buildings.>”

Int J Energy Res. 2018;1-12.
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The PCM-TES has been frequently studied, and it usu-
ally uses a packed bed of spheres for the encapsulation of
the PCM. This configuration has often been chosen for its
advantage in having a large exchange surface, simple
design, the fact that it does not require any adjustment
inside the heat exchanger, and better performance as a
latent storage system when compared with other forms of
capsules.® In order to store thermal energy, this process
uses the solid/liquid transformation of the PCM that is
encapsulated in spherical capsules. Spheres are confined
into a tank-heat exchanger usually separated from the
refrigeration system and traversed by a heat transfer fluid
(HTF) during the charge/discharge cycles. Li et al” used a
packed bed to store the thermal energy within kalina
cycle-adiabatic compressed air energy storage system.
Thermal oil is employed in the system as the HTF between
PCM-TES and the heat exchanger. To improve the TES
capacity, the TES is composed of several PCMs (paraffin,
bischofite, and inorganic salt hydrate). Each compartment
of the TES is filled up with one material, and the heat trans-
fer can take place at a rapid rate to store much more ther-
mal energy. The use of different PCMs into TES can store
thermal energy in different temperatures during the charg-
ing cycle and release the stored energy in different temper-
atures during the discharging cycle. The authors state that
using different PCMs well match the changing tempera-
ture of HTF and results in less energy destruction than that
of one PCM into TES. Cheralathan et al® conducted an
experimental investigation on the performance of
an industrial refrigeration system integrated with an
encapsulated PCM in contact with an evaporator. The
effect of the inlet temperature of the HTF through the
PCM-TES on the performance parameters was calculated,
along with the analysis of the performance of the refriger-
ation system with and without the PCM-TES system.
Results showed that the energy consumption of the chiller
increases by 6% to 20% when PCM-TES is used. This
increase is higher when the HTF temperature is high,
and this is due to the fact that a higher temperature gener-
ates a longer charging time, which increases the heat loss
from the TES and the pumping power of the HTF. The
authors recommended charging the cold PCM-TES at
lower condensation temperatures and higher evaporation
temperatures, in order to attain a higher thermal perfor-
mance of the system. Du and Ding” conducted a paramet-
ric study on the optimization of the storage efficiency in a
designed PCM-TES. The cold thermal energy stored is used
with a thermodynamic Rankine cycle in order to improve
the heat efficiency of the cycle. Their results showed that
cold storage efficiency in the cold PCM-TES can be
improved by increasing the operating pressure and effi-
ciencies of the cycle equipment such as the pump and the
refrigerator, or by decreasing the mass flow rate and the

inlet temperature of the HTF. The authors noted that
under optimal conditions, the cold storage efficiency
reaches 43.9%, instead of 30% to 40% under general condi-
tions. In view of its advantages, the configuration of the
packed bed heat exchanger has the effect of generating a
high pressure drop. This is higher for a random distribu-
tion of the spheres compared with a structured distribu-
tion.!® The calculation of the pressure drop depends
significantly on the Reynolds number, the friction factor
and the length of the packed bed. The most commonly
used correlation in the theoretical and industrial field is
the Ergun equation, which describes the behavior of the
HTF in both laminar and turbulent region, for a fixed
volume sphere packed bed.

In the present work, a novel approach is developed to
optimize the dimensions of a packed bed type heat
exchanger, combined with a ventilator, and containing a
PCM. The PCM heat exchanger is used as cold TES in
order to extend the refrigerator downtime, reduce its
energy consumption and ensure an optimal overall oper-
ation. The model developed considers the coupling
between the different system's components, including
the refrigerator, the heat exchanger containing PCM,
and the ventilation system. Model parameters such as
the pressure drop, the tolerable efficient operating condi-
tion and the melting time have also been analyzed.

2 | MATHEMATICAL MODEL

The mathematical model estimates the mass of the PCM
and the optimal dimensions of the heat exchanger to be
integrated into conventional refrigerators according to
their technical specifications and operating conditions,
and the thermo-physical properties of the PCM. The
refrigerator is equipped with a finned evaporator, and
the PCM heat exchanger is arranged in such a way that
its surface is only in contact with the air inside refrigera-
tor (Figure 1). The heat transfer between the PCM and
the air is low, and this requires the addition of a second-
ary ventilator to allow air to flow through the surface of
the PCM heat exchanger. The selected ventilator should
be able to offset the pressure drop through the PCM heat
exchanger, while having a sufficient air flow for circula-
tion inside the refrigerator (Figure 2). Moreover, its
power should not exceed that of the primary one (already
coupled with the finned evaporator) and have an accept-
able ventilation efficiency.

In the case of a refrigerator equipped with a ventilated
finned evaporator, the phase change temperature of
the selected PCM should be between the maximum and
minimum inside air temperature of the refrigerator.
During the charging cycle (compressor on cycle), the cold
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FIGURE 1 General description of the conventional refrigerator
used [Colour figure can be viewed at wileyonlinelibrary.com]

«+—— Evaporator

4— Ventilator

FIGURE 2 PCM packed bed heat exchanger configuration
[Colour figure can be viewed at wileyonlinelibrary.com]|

air at the outlet of the evaporator cools and solidifies
the PCM. During the discharging cycle (compressor
off cycle), the PCM temperature is lower than the air
temperature; this compensates for the thermal load of
the refrigerator and maintains a lower air temperature
for as long as possible, close to the phase change temper-
ature of the PCM. The ventilated finned evaporator
configuration presents a major limitation in the selection
of the PCM and its solidification temperature. As the
PCM heat exchanger is only in contact with inside air
for this type of evaporator, the solidification temperature
is required to be between the maximum and the

WILE YNz Z: 1537\ e5

minimum air temperature. However, manipulating the
thermostat could shift the air temperature range vis-a-
vis the phase change temperature. The phase change tem-
perature in this case would be outside the air temperature
range. This temperature condition does not allow the
phase change phenomenon to occur.

The calculation accuracy of the numerical model is
about 10~* m for dimensions and 10™* m/s for the velocity.
The model is based on some assumptions presented as
follows:

« The thermostat setting temperature is adjusted so that
the air temperature is close to the phase change
temperature of the PCM (pure water).

« Since the refrigerator operating mode is cyclic and
alternates with successive stopping and running
phases, operating mode is considered as permanent.

« The model takes into account thermal gains through
the walls of the refrigerator, thermal gains from doors
opening, and thermal gains arising from the defrosting
resistance, as considered by Gin."!

« The heat exchanger containing the PCM is a packed
bed type and is combined with a secondary ventilator
in order to pump air through the PCM heat exchanger.
- The PCM is pure water: the melting temperature is
equal to 0°C and is selected to be between the maximum
and minimum temperature values of the room air.

« The phase change occurs at a constant temperature
and supercooling phenomenon is not considered.

3 | CALCULATION
METHODOLOGY

The model input parameters are based on refrigerator,
ventilator and PCM characteristics, and on parameters
that are defined experimentally. Model input parameters
are listed below:

« Dimensions, isolation properties, evaporator power,

« Diameter, nominal power, and characteristic curve of
the ventilator.

« Latent heat and phase change temperature of the
selected PCM.

« Parameters defined experimentally (daily operating
and downtime of refrigerator, number of daily refrig-
erating cycles, indoor, exterior and evaporator
temperatures).

The model calculates:

+ Heat gains through the refrigerator.
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« PCM mass to integrate into the heat exchanger.

« PCM solidification time.

 Pressure drop through the PCM heat exchanger.

« Ventilation efficiency.

« Tolerated velocity range.

+ Heat flux exchanged at the PCM heat exchanger.

« PCM melting time.

« Dimensions of the PCM heat exchanger (calculated
over the tolerated velocity range).

« Optimal dimensions of the PCM heat exchanger.

3.1 | Determination of the PCM mass

The mass of PCM to be introduced into the refrigerator is
able to store cold thermal energy produced during on
cycle of the refrigerator and release it during its off cycle.
It is defined as the mass capable of storing the quantity of
energy equivalent to the refrigerator thermal loads during
the daily compressor downtime.

The overall heat flux Q is defined from thermal gains
in the refrigerator. Thermal gains considered in this study
are thermal gains through the refrigerator's walls, from
door's opening, and from defrosting device!'!:

Q = Qwalls + Qdefrost + Qdoor’s,opening 1)

Quauis is defined as the thermal gains through refrigerator

walls and calculated from the thermal balance of the
refrigeration compartment:

Qwalls = U'A-(Text - Tint)- (2)

Qdoor/sopmmg is calculated on the basis on a scheme of 13

door openings as it has been considered by Gin for a con-
ventional refrigerator'' and expressed by the following
equation:

1000V o ARis @iy M

24 ®)

Qdoor’s_opening =
Thermal gains from defrosting are estimated from the fol-
lowing equation:

: AdefrostLdefrost P defrost
= - . 4
Qdefrost 243600 ( )

The thermal loads of refrigerator Qp during the compres-
sor downtime are proportional to its overall heat fluxQ:

(5.1)
(5.2)

QD = Q-taj
lgj =t .N.

The variables t,, and t, are defined from the experimental
measurements operated on the refrigerator. They repre-
sent, respectively, the operating time and the downtime
of one (1) refrigerating cycle. N is defined as the number
of refrigerating cycles over a period of 24 hours, expressed
by the following equation:

24.3600
N = 7( ). (6)
(ta + tm)
The amount of energy Qp is equivalent to the molten
PCM mass, equal to

Q
Mpey = 2. @)

Ly
Solidification time ¢, is the period that takes the PCM
mass to solidify during the compressor operating time.

It depends on the evaporator cooling capacitny. tsor 1S
expressed by the following equation:

(Mpcu-Ly)

bl =10, .3600) ®

As the PCM requires additional compressor operating
time to solidify, the overall compressor operating time
tmj needs to be corrected. An iterative calculation is
required to correct the PCM mass Mpcy,, according to
new values of the compressor operating time/downtime.
The iterative calculation is maintained until Mpg,, stabi-
lizes and converge to its final value.

tmj = tmj + Lsol (93)

taj = taj — Lsol (9b)

3.2 | Coupling between the system's
components

The model allows coupling between the different compo-
nents of the system (refrigerator, PCM, and ventilator)
according to the following parameters: the pressure drops
through the PCM exchanger, the ventilation efficiency,
and the PCM melting time.

A significant pressure drop through the PCM
exchanger due to an unsuitable configuration leads to a
slowdown of the air flow inside the refrigerator, and an
overheating of the ventilator with a risk of deterioration.
This requires a more powerful ventilator to ensure air
circulation inside the refrigerator and overcome the
pressure drop. Reducing the pressure drop AP through
the PCM heat exchanger allows the use of a less consum-
ing ventilator. The calculation of the pressure drop for a
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packed bed configuration is based on the Ergun approxi-
mation'*:

_ FpLp.Vi.(1—¢)

AP
D.g3

(10)

The power of the secondary ventilator should not exceed
that of the primary ventilator. It is suggested that this ven-
tilator operates alternately with the primary ventilator, to
ensure an overall electrical consumption of ventilation less
than or equal to that of the initial configuration with only a
primary ventilator. For an efficient ventilator operation, a
tolerated range velocity is calculated by the model. This
range is limited by the maximum and minimum tolerated
operating points [Vinin, Vinax]- This range is defined from
two parameters: the ventilation efficiency and the ventila-
tor effective power. The minimum ventilation operating
point Vi, is defined according to its ventilation specific
power. This should not reach the threshold value of 1250
Ws/m®. This value is dictated by the standard setting the
eco-design requirements for the ventilation units."* The
ventilation effective power Pggp is calculated from the ven-

tilator nominal power P, and the volumetric flow rateg.
The maximum ventilation operating point Vi, is defined
as the point for which the ventilator efficiency 7 is
maximum.

The (calculated) melting time tpcy, is ideally equiva-
lent to the (measured) downtime of the compressor ig;,
so that the cold thermal energy stored into the PCM
and released to air can counterbalance the heat flux at
refrigerator. The convective heat flux that occurs between
air and PCM is defined by Equation 11. Hpcy, is calcu-
lated from an average Nusselt number for the case of an
external forced flow through a packed bed of spheres.'*

Qrev = Spem-Hpem-(Tine — Teem) (11)
The PCM melting time fpcp, can be expressed as

Lf Mpcym
tlpey = ——

(12)

Q pcm

3.3 | PCM heat exchanger dimensioning

The dimensions of the PCM heat exchanger, which are
defined by an equivalent sphere diameter, an equivalent
length, and an equivalent width, are associated to each
value of air velocity belonging to the tolerated velocity
range. We then define:

The equivalent sphere's diameter D; is defined as the
diameter for which the melting time tpcy, is equal to the
compressor downtime, for a given velocity belonging to
the tolerated velocity range. The melting time depends only

A\WAIB 'S FNERGY RESEARCH

on the heat transfer conditions at the PCM heat exchanger
and not on the pressure drop (ie, exchanger length).

The equivalent length of the PCM heat exchanger L; is
defined as the length for which the pressure drop through
the exchanger, under the conditions of the velocity and
equivalent sphere diameter, is equal to the pressure drop
of ventilation that is defined for each operating point of
the characteristic curve of ventilator.

In the tolerated velocity and diameter range:
Vi = [Vinin» Viax] and D = [Dpin, Diax]

D;=D (l’pCM = taj) (133.)
In the exchanger length range: L = [Luin, Lmax]
Li=L (D (AP = AP,)) = D;) (13b)

The intervals [Dmin, Dmax]and [Lmin, Lmax] are introduced
manually in the model and depend on the practical con-
straint arrangement of the heat exchanger into
refrigerator.

3.4 | Optimization of the PCM exchanger
dimensions

In practice, the sphere's diameter containing PCM (and
the multiple of diameter) must be ideally equal to the
width and to the length of the PCM exchanger, in order
to be contained inside the exchanger. However, there is
always a gap that occurs between the value of the equiv-
alent diameter and the heat exchanger's width or length.
This gap generates a difference between the ideal volume
of the PCM which is calculated from the thermal loads of
the refrigerator, and the real volume which is calculated
from the equivalent dimensions of the heat exchanger.
The optimization consists on defining the minimum gap
between these two volumes.

Methodology:

The volume of the PCM Vpcy, that is ideally contained
into the heat exchanger is conditioned by the mass of the
PCM. This latter is calculated from the thermal loads of
refrigerator. The volume Vp¢, is constant and can also be
written from the equivalent dimensions of the exchanger:

Mpcy

VPCM = = Li.Ei.P.E. (14)

Pprcm
The depth P of the heat exchanger is assumed to be con-
stant, and only variations on the length L; and the width
E; are considered. Equation 14 is used to define for each
value of L; an equivalent value of E;, while maintaining a
constant volume of heat exchanger.

However, the model gives a value of a sphere diameter
that does not fit the calculated values of the width and the
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length of the heat exchanger. This generates a gap between
the constant PCM volume and the real one to be practically
integrated into the heat exchanger (see Figure 3).

The approach proposed for the determination of the
optimal dimensions of the heat exchanger consists of
defining the optimal velocity value for which the real vol-
ume V,.,, calculated from the equivalent dimensions of
the heat exchanger, occupies the maximum of the volume
of PCM Vpcpp, Which is calculated from the thermal loads
of the refrigerator. A gap R is defined as the minimum
difference between Vpcy, and V., over the tolerated
velocity range and is represented by the following equa-
tion:

R = min(|Vper = Vieal|)/Veem (15)
Vreal = Nx.My.Nz.Vsphere (16)

Ny = _%_ (17a)
=51 a7b)

n, = _I%ii_ (17¢)

X y ‘6,'
FIGURE 3 Representation of the PCM heat exchanger with its

real dimensions (blue) and calculated (gray) [Colour figure can be
viewed at wileyonlinelibrary.com]

4 | RESULTS AND DISCUSSION: A
CASE STUDY

In order to determine the appropriate operating condi-
tions for the use of a PCM as cold TES, measurements
of air temperature have been conducted to define the
thermostat setting temperature allowing the phase
change phenomenon to occur. Experimentation showed
that a setting temperature of —1°C displays an air temper-
ature describing a periodic profile around the phase
change temperature of pure water (0°C). The thermostat
setting temperature at —1°C gives an air temperature
between —1.3 and +2.3°C. This allows the melting/solid-
ification cycle of pure water to occur.

The test conditions used in the model are presented in
Table 1.

4.1 | Definition of the tolerated velocity
range

The ‘K 160 M’ model ventilator'® has been selected as a
secondary ventilator for the refrigerator, as its power
(65 W) is lower than that of the primary ventilator
(90 W). The tolerated velocity range is defined by the
eco-design norm requirements for the ventilation units.
This range is defined from the ventilation efficiency and
the ventilator effective power.

TABLE 1 Refrigerator characteristics and test conditions
(experimental)
Refrigerator

Useful volume 600 L

Dimensions 1.50 X 0.60 X 0.66 m
Polyurethane insulation 0.055 m
Refrigerant HFC-R600a
Evaporator Finned
Indoor temperature —1°C
Exterior temperature 25°C
Evaporation temperature —10°C
Cooling capacity (at —10°C) 380 W
PCM

Phase change temperature 0°C

Heat exchanger configuration Packed bed
Primary ventilator

Nominal power 90 W
Secondary ventilator

Nominal power 63 W
Diameter 160 mm
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The maximum operating point of ventilation is defined
as the operating point with a maximum efficiency value.
This is determined from its characteristic curve (pressure
drop, velocity) of the ventilator and is found equal to
3.7 m/s for an efficiency of 22.84% and a pressure drop
AP, of 193.5 Pa. The minimum velocity is equivalent to
the maximum unfavorable acceptable value of the effec-
tive power (1250 Ws/m?) and is estimated to 2.5 m/s. This
velocity value is equivalent to a pressure drop AP, of
250.32 Pa. We can then define the tolerated velocity range
which ranges from 2.5 to 3.7 m/s, equivalent to an effi-
ciency interval of [20-22.84%].

4.2 | Definition of equivalent diameter

The heat flux Q under the experimental conditions is
estimated to 54.84 W. Thermal gains from walls are esti-
mated at 43.04 W which represents 79.4% of the overall
heat flux (54.84 W), while gains from door's opening are
estimated at 5.39 W (9.83%), and from defrosting device
at 590 W (10.76%). The daily measured compressor
downtime t,; is equal to 12.64 hours, which is equivalent
to a PCM-ice mass of 7.15 kg. This quantity occupies 1.2%
only of its useful volume and does not affect sensitively
the storage capacity of the refrigerator.

Figure 4 illustrates the evolution of Qpc, for several
values of velocities and their respective equivalent diame-
ters. It is noted that the latter significantly depends on
diameter and velocity.

The equivalent diameter D; is defined as the diameter for
which the heat flux between PCM heat exchanger Qpcy, and
air during the phase change cycle is equal to the overall heat
flux at the refrigerator Q. We note from Figure 4 that the
equivalent diameter D; is between [0.0636 and 0.0724 m]
over the velocity range of [2.5-3.7 m/s].

100

—V=2.5m/s

===-V=2.7Tm/s
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The equivalent diameter D; can also be deduced from
the values of PCM melting time tpcy,. This is due to the fact

that Qpcys and tpcy, are linked as is shown by Equation 12.
The daily measured compressor downtime f,; under the
experimental conditions (presented in Table 1) is esti-
mated at 12.64 hours. Thus, the equivalent diameter can
also be defined as the diameter for which the melting time
tpenr is equal to the experimentally estimated compressor
downtime f,; at 12.64 hours. Figure 5 shows the evolution
of melting time tpcy, for several velocity values and
their respective equivalent diameters. The melting time is
longer for lower velocities but is more affected by the var-
iation of the sphere’s diameter. The melting time decreases
sensitively with the increase of diameter, and thus with the
decrease of surface exchange. It is noted from Figure 5
that the equivalent diameter D; is between [0.0636 and
0.0724 m], which is the same range that can be found on
the heat flux curve (Figure 4).

4.3 | Definition of equivalent length

Figures 6 and 7 illustrate the evolution of the pressure
drop through the PCM exchanger for the extreme veloci-
ties 3.7 and 2.5 m/s, respectively. They also show the
method to define their respective equivalent length. The
equivalent length of the PCM exchanger L; is defined as
the length for which the pressure drop through the
PCM exchanger AP, under the conditions of the velocity
and equivalent diameter, is equal to the pressure drop
of ventilation AP, that is defined for each operating point
(V, AP,) from the characteristic curve.

For each length value belonging to the defined range
Of [Linin, Lmax], the model calculates the pressure drop
through the PCM heat exchanger in the range of diameter

18
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===-V=2.7m/s

9O
N
L 10]
NN
N

701

60

Heat flux Qpem, W

Q=54.84W.

===-V=2.9m/s
===-V=3.1m/s
===-V=3.3m/s
===-V=3.5m/s
—V=3.7m/s

501

40t

0.0636

0.0724

3(9.05 0.0|55
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[Dmins Dmax]- When a length value gives a pressure drop
AP equal to AP,, the model uses this value as the equiva-
lent length. This value is defined for each velocity and
equivalent diameter value. Figure 6 shows an equivalent
length L; of 18.16 cm for the operating point of (3.7 m/s,
193.5 Pa) and an equivalent diameter D; of 0.0724 m.
Figure 7 shows an equivalent length L; of 45.8 cm for
the operating point of (2.5 m/s, 250.32 Pa) and an equiv-
alent diameter D; of 0.0636 m.

4.4 | Optimal dimensions of the heat
exchanger

The proposed approach for the definition of the optimal
dimensions of the heat exchanger consists of defining the
optimal velocity value for which the real volume V., cal-
culated from the equivalent dimensions of the heat
exchanger, occupies the maximum volume of PCM
volume Vpey,, calculated from the thermal loads of the
refrigerator. The model generates a sphere diameter
value that does not fit the calculated values of the width
and the length of the exchanger, and a gap occurs between
the dimensions of the calculated PCM volume and the real
one to be practically integrated in the exchanger. Thus,
this gap R is defined as the difference between Vpcy, and
Viear, and the minimum of R is sought. This minimum
gives the optimal velocity that is equivalent to the optimal
dimensions of the PCM heat exchanger. The minimum of
R over the tolerated velocity range corresponds to an
optimal equivalent velocity of 3.495 m/s. This operating
point (minimum R of 4.93%, ventilation pressure drop of
203.93 Pa, and equivalent velocity of 3.495 m/s) corre-
spond to an optimal sphere diameter of 0.071m, an opti-
mal length of 0.213 m, and an optimal width of 0.148 m.
Table 2 shows the values of maximum volume of the
PCM Vpepr and the real PCM volume to be introduced into
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FIGURE 6 Definition of equivalent length at the operating point
(3.7 m/s, 193.5 Pa) (numerical) [Colour figure can be viewed at
wileyonlinelibrary.com]
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FIGURE 7 Definition of equivalent length at the operating point
(2.5 m/s, 250.32 Pa) (numerical) [Colour figure can be viewed at
wileyonlinelibrary.com]

the heat exchanger V,,;, as well as the number of spheres
inside for the extreme values of the tolerated velocity
range [2.5, 3.7 m/s]:

4.5 | Model validation

The experimental setup realized by Ben Amara®® is com-
posed of a square section duct (internal dimension:
19 X 19 X 64 cm) that contains a packed bed with 10 rows
of 5.5 spheres with a diameter of 0.038 mm each. A
Differential Pressure Sensor (Model FCO352) is used to
measure the pressure drop in the packed bed heat
exchanger with an accuracy of + 0.25%. The air tempera-
ture is measured using calibrated T-type thermocouples
whose accuracy is estimated at + 0.2°C. All measuring
instruments are connected to a FLUKE HELIOS I type
datalogger. The author suggested a correlation from
experimental measurements in order to estimate the
pressure drop through the heat exchanger, described by
the following equation:

AP = (C1aV + CopV?)L + C3pV2. (18)

Numerical data in comparison with experiment are pre-
sented in Figure 8. It is noted that the difference is less
than 15% over the tolerated velocity range [2.5-3.7 m/s]
(12.86% for 3.7 m/s, and 14.29% for 2.5 m/s).

TABLE 2 Volume and sphere's number of the PCM heat
exchanger (numerical)

Velocity, m/s ~ Vpep, m®> R iy, Vi, m®> R, %
2.5 83x107° 1x7x6 13x107° 188
3.7 2X6X2 47%x107° 339
3.495 (optimal) 2X7%x3 79x107% 493
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Ben Amara'® suggested a correlation from the experi-
mental measurements for evaluating the heat transfer that
occurs between spheres contained in a packed bed and air.
The correlation is described by the following equation:

Nuy, = 1.09. Re®. Pri/3 42, (19)

Numerical results in comparison with experiment are pre-
sented in Figure 9. It is noted that the difference is less
than 12% over the tolerated velocity range [2.5-3.7 m/s]
(10.78% for 3.7 m/s, and 11.9% for 2.5 m/s).

The test plant used by Ksouksou'’ is a cylindrical
packed bed tank containing water as PCM. Solidification
and melting of the PCM were done using a HTF that cir-
culates through PCM spheres. The height of the tank is
1.42 m, and its diameter is 0.95 m. The diameter of
spheres containing PCM is 77 mm. The test plant controls
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700
—— Numerical data
600 — Experimental data
500 |
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300 [

200

PCM pressure drop DeltaP, Pa

100 [

Air velocity, m/s

FIGURE 8 Pressure drop through the heat exchanger. Numerical
vs experimental [Colour figure can be viewed at wileyonlinelibrary.
com]

350
300 —— Numerical data
— Experimental data

250

Nusselt number Nu
n
o
o

150

100

50O 0.5 1 1.5 2 25 3 3.5 4

Air velocity, m/s

FIGURE 9 Nusselt number through the heat exchanger.
Numerical vs experimental [Colour figure can be viewed at
wileyonlinelibrary.com]
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TABLE 3 Evolution of PCM melting time for a fixed temperature
(=6°C)

Flow Rate, PCM Melting = PCM Melting

m3/h Time, h (Num) Time, h (Exp) Difference, %
1 9.3 9.9 +6.4

1.5 7.6 8.25 +8.55

2 6.58 5.63 —14.43

2.4 6 5.39 —10.16

2.5 5.88 5.25 —10.71

and measures the temperature and the flow rate of the
HTF. Comparison with the numerical results concerned
two test conditions:

+ Variation of the flow rate for a fixed HTF temperature
of —6°C,

« Variation of temperature for a fixed flow rate of
2.4 m*/h.

The evolution of the PCM melting time and the differ-
ence between numerical and experimental results are
presented in Tables 3 and 4:

4.6 | Comparison with literature's results

Table 5 summarizes the results obtained for the use of
PCM in refrigerators according to the type of the PCM
and refrigerator's characteristics. To make the results
comparable, refrigerator volume, melting point of the
PCM, as well as its volume and surface are given. Based
on Table 5, the association of the PCM with a conven-
tional refrigerator extends the compressor downtime,
enhances the COP of the system, and reduces the energy
consumption. It is also noted that a better COP enhance-
ment can be achieved by the application of the PCM at
evaporator and condenser surfaces, while PCM in contact
with room air permits to obtain a longer extension of the
compressor downtime.

TABLE 4 Evolution of PCM melting time for a fixed flow rate
(2.4 m3/h)

Fluid PCM Melting

Temperature Time, h PCM Melting

(°C) (Num) Time, h (Exp) Difference, %
—6 6 5.39 —-10.16

=5 7.21 6.39 —11.37

-3.8 9.48 9.9 +4.4
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g w
g d
2
g B We present a mathematical approach for optimizing the
E % ~ dimensions of a PCM packed bed heat exchanger com-
4 N
O & a ' ' Bl a bined with a ventilator, and coupled to a conventional
refrigerator. The PCM heat exchanger is used as cold
5 = TES in order to extend the refrigerator downtime and
]
2 reduce its power consumption, while ensuring quality
% E storage via effective temperature control. The parametric
88 é ; o = analysis, based on simulation results and experimental
measurements, shows that:
< For a ventilated finned type evaporator, the selected
& @ 2 PCM phase change temperature is required to be between
«8 = S SIS . L o . .
D — o= 0 ©® o o the maximum and minimum inside air temperature, in
order to permit the phase change phenomenon to occur.
o B The determination of the optimal dimensions of the
g’ g PCM heat exchanger requires the coupling of all system
E -,_:, ‘E @ mow o9 o components (refrigerator, PCM, and ventilator) and is con-
on wn
AE @ S S S S + . | ditioned by the model parameters, such as the pressure
drop, the tolerable efficient operating conditions and the
= melting time.
g The dimensioned PCM heat exchanger to be integrated
5 % o < - ﬁ into the refrigerator contributes to the improved perfor-
B - Y o e - mance of the refrigerator, without affecting its useful vol-
ume. The case study showed that the PCM heat exchanger
9' occupies only 1.2% of the useful volume of a 600-L refriger-
g ator and would ensure a prolonged compressor downtime
o & - of 12.6 hours for a PCM-water mass of 7.15 kg.
gL :
g5 B B S
O < < - NOMENCLATURE
= @
2 g B A Average surface of the refrigerator
S £ walls (m?)
k= ) g o
= ;E" = D Hydraulic diameter of the sphere (m)
g 28 8 B § 48 3, S D; Equivalent diameter of the sphere (m)
g E; Equivalent PCM exchanger width (m)
< o 4.
g 2 Fp Friction factor
;E = § 5 Hpenr Convective heat transfer coefficient
o g g g ‘E& g through PCM (W/(m?K))
8 LE) ‘g - o §* n .. % S g L PCM exchanger length (m)
& MO < < AR < < <A © Ly PCM solidification latent heat (kJ/kg)
:g Mpcpr PCM mass (kg)
& § 5 = N Daily number of compressor on/off
E 3 3 g cycles
» = 8 4 ) o o gy H = : N
8 3) E: Q 3 8 8 8 ® & = Ny Number of spheres in the direction of the
7 Ay =W A A A O O .
5 width E;
g = ny, Number of spheres in the direction of the
E % 5 |3 L 3 depth P
= ,Z . S gg 8Y S Ny Number of spheres in the direction of the
= — L - -
0 s 3 ¢ 8 ° F§ s 3 length L;
- 22 8 2 &5 8 E w =0 . . .
[~ g & g § 5 ¢ B § 5 ng Number of daily door opening (13 times)
= A © < =0%<¢5 2 Rdofrost Number of daily defrosts (2 times)
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P
P,
Pgrp

P defrost
Q

Qb
Q

Qpcm

Qdoor’sopening
Qwall

Qdefrost
R

S PCM
Text

Tint
I

la

[ i

tyi

tsol
Tpcm
tpem

tdefrost
U

Vreal

Vsphere
Vref
VPCM

1%
AP

AP,

Ahair

PCM exchanger depth (m)
Ventilator nominal power (W)
Ventilator specific power,
(Ws/m?>)

Power of the defrost heater (425 W)
Overall heat flux at refrigerator (W)
Overall thermal loads of refrigerator (kJ)
Evaporator power (W)

Heat transfer exchanged between the PCM
and air (W)

Heat gains from door opening (W)

Heat gains through refrigerator walls (W)
Heat gains from defrosting device (W)
Gap between Vpcpand Vi

PCM exchanger's surface (m)

Average outside air temperature of the
refrigerator (°C)

Average inside air temperature of the
refrigerator (°C)

Operating time of a one refrigeration cycle
(h)

Downtime of a one refrigeration cycle (h)
Daily operating time (h)

Daily downtime (h)

Solidification time (h)

PCM phase change temperature (°C)

PCM melting time (h)

Defrosting time (600 s)

Overall heat transfer coefficient (W/mK)
PCM volume from equivalent dimensions
(m?)

Sphere volume calculated on the basis of
D; (m3)

Volume of the refrigerator (m>)

PCM heat exchanger volume (m?)

Air velocity inside the refrigerator (m/s)
Pressure drop through the PCM exchanger
(Pa)

Pressure drop generated by the ventilator
at a given operating point (Pa)

Enthalpy  difference  between  the
refrigerator and the outdoor environment
(Wh/kg)

P S Fp:PV/ ()

Greek symbols

Pair

Air density (kg/m®)

) Volumetric flow rate (m?/s)
0 Density (kg/m?)

7 Dynamic viscosity (Pa s)

€ Void fraction

WILE YNz Z: 1537\ e5

Dimensionless

Pr

Nu,,

Re
Ui

Prandtl number
Average Nusselt number
Reynolds number
Ventilation efficiency
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In order to design more energy-efficient refrigeration systems through means that have no impact on the
environment, the use of phase change materials (PCMs) coupled to the refrigeration systems could be one
of the most economically attractive solutions. Among the many possible arrangements of the PCM within
a refrigerator, PCM is often on the surface of the evaporator, the location where frost forms. However,
beyond a certain thickness, frost would cause an excessive increase in the refrigerator air temperature
and a reduction in the energy performance of the refrigerator. The aim of the present study is to clarify
the nature and characteristics of frost compared to water as phase change material (PCM), along with the

Frost mechanisms with which they affect energy performance and heat transfer within the refrigerator. This is

Material characteristics
Energy performance
Heat transfer

Thermal storage

based on a theoretical and experimental investigations conducted on a conventional refrigerator equipped
with a flat plate evaporator.

© 2018 Elsevier Ltd and IIR. All rights reserved.

Caractéristiques et effet de I'épaisseur du matériau a changement de phase et du
givre sur le transfert de chaleur et les performances thermiques d’'un
réfrigérateur traditionnel: Etude expérimentale et théorique

Mots-clés: Matériau a changement de phase; Givre; Caractéristique du matériau; Performance énergétique; Transfert de chaleur; Accumulation thermique

1. Introduction

The development of refrigeration and air conditioning is one of
the most important factors influencing electricity peak consump-
tion during extended periods of hot weather when power genera-
tion and transmission systems often approach their capacity limits.
Excessive use of such equipment comes from the fact that the price
of a kilowatt hour is relatively low in Algeria, and that refrigeration
equipment costs have become affordable.
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UDES, Centre de Développement des Energies Renouvelables, CDER, 42004 Tipaza,
Algeria.
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Thus, the increase in energy consumption causes voluntary
load shedding of the user’s supply in order to restore balance
between their production and consumption network. This prob-
lem prompts the government to acquire new and often expen-
sive power plants, representing an uneconomic investment. The
use of a latent cold storage system is associated with more effi-
cient refrigeration systems and could become the solution to this
problem in terms of energy savings, depletion of fossil resources,
and environmental impact (Chidambaram et al., 2011; Laidi et al.,
2012). Many studies were conducted on phase change materials
for cold thermal storage, mostly focusing on the integration of
PCMs in buildings’ structures, solar power systems, PCM proper-
ties enhancements, air-conditioning and refrigeration equipment
and many other applications. Several interesting and significant
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Nomenclature
Agir thermal diffusivity of air (m?/s)
Cp specific heat [J/(kg K)]
D evaporator thickness (m)
e thickness of evaporator wall (m)
g gravity acceleration (m/s?)
h convective heat transfer coefficient [W/(m? K)]
H overall heat transfer coefficient [W/(m?2 K)]
K thermal conductivity [W/(m K)]
L characteristic length (m)
my refrigerant mass flow (Kg/s)
S surface crossed by refrigerant [Kg/(s m2)]
Tevap evaporator temperature (°C)
ATevap  evaporator temperature variation (°C)
Tair air temperature inside refrigerator (°C)
Tpcm PCM phase change temperature (°C)
X¢ PCM/frost thickness (m)
Greek letters
% Cinematic viscosity of air (m?/s)
u Dynamical viscosity of refrigerant (Pa s)
0 Ice density (Kg/m?)
B Thermal expansion coefficient (1/K)
Dimensionless
Ra Rayleigh number Ra = gB(T — T, )L3/a v
Nu Nusselt number Nu = hL/K
Subscripts
L Liquid refrigerant
PCM Phase Change Material
air Air inside the refrigerator
frost Frost
ice Ice

studies and reviews that were carried out on the use of PCMs
and other thermal storage equipment can be found in literature
(Farid et al., 2004; Zalba et al., 2003; Oro et al., 2012; Bashar and
Siddiqui, 2017; Abokersh et al., 2017).

An interesting study performed on the integration of PCMs in
buildings has been presented by Stritih and Butala (2007). Au-
thors conducted an experimental and numerical analysis of a phase
change material (PCM) integrated into ceiling panels and doors for
cooling a building, using the free-cooling principle. Results from
measurements under real conditions show that PCMs reduce the
temperature fluctuations, bringing more thermal comfort, and re-
ducing the need for additional cooling and air-conditioning in the
building. Also, the authors concluded that proper selection of the
PCM is one of the main complications with the free-cooling princi-
ple, pertaining to obtainment of a complete solidification and melt-
ing process of the PCM. Following this, Tzivanidis et al. (2012) con-
ducted a parametric analysis of a ceiling cooling system coupled
with a PCM. Authors integrated cooling pipes into the PCM layer,
instead of them being embedded in the ceiling slab as per usual
for ceiling cooling systems. Based on cold water flowing during the
night, this PCM cooling system offers some advantages, such as a
high cold storage capacity, a night-time operation at a low price,
a shifting daily peak load, and an elimination of leaking from the
ceiling. The analysis concerned the effect of the parameters such
as pipe spacing, PCM layer thickness, and PCM properties on the
system. Authors concluded that a PCM-based system provides a
higher level of thermal comfort as the indoor air temperature fluc-
tuation is lower than that of a concrete-based system. Also, the
performance of a ceiling cooling system is improved by increasing
the difference between the inlet temperatures of the heat trans-

fer water and the PCM’s phase change temperature, with a recom-
mended difference value of 6 °C. Kousksou et al. (2012) developed
a numerical code to study the thermal behavior of building mate-
rial containing microencapsulated PCM. The study investigated the
temperature regulation and heating/cooling rate effects resulting
from the incorporation of microencapsulated phase change mate-
rials in cement based mortar. The analyze of different parameters
such as the heating/cooling rate and the mass fraction of the PCM
on the thermal behavior of the PCM allowed to provide a tool to
select the adequate PCM in a building materials, for a maximal
thermal storage rate.

The use of PCMs as means of thermal storage for solar power
systems has attracted a lot of interest in recent years, because
of fluctuations in the solar energy input. Several studies in this
topic have been mostly focused on heating and air conditioning for
building. One reference is the work of Esen and Ayhan (1996) who
studied theoretically the performance of solar assisted cylindrical
thermal energy storage for domestic heating system. A numerical
model has been developed for simulating the transient behavior
of phase change thermal energy storage in short term. The stor-
age system consists of cylindrical tubes filled up with a PCM and
a heat transfer fluid (HTF) flowing parallel to the tubes. The en-
thalpic method has been used to solve the phase change problem,
as well as the Gauss-Seidel iteration method to solve the result-
ing set of equations. Based on their numerical results, the authors
noticed that a high temperature and mass flow rate of the HTF
doesn’t affect substantially the PCM melting time. In order to in-
crease the thermal energy storage performance, the authors sug-
gested using a smaller cylinder size, selecting a larger material
thermal conductivity of the cylinder, and increasing the effective
thermal conductivity through means of fins or matrix structures
to be integrated into PCM. Following this, Esen et al. (1998) simu-
lated the transient behavior of two different thermal energy stor-
age configurations with four types of PCMs, in order to optimize
its performance. The first configuration consists of cylinders filled
up with a PCM and a heat transfer fluid (HTF) flowing parallel to
it. The second one is a storage tank filled up with PCM and con-
taining cylindrical tubes where a HTF flowing inside. A parametric
study has also been conducted to define optimal geometric design
of the thermal energy storage. The authors noticed that the deter-
mination of PCM melting time is the most important criteria for
selecting the PCM and for designing the storage tank. Melting time
should be total so that the PCM can store the maximum of thermal
energy equivalent to the sunshine period. This parameter is mostly
affected by the type of PCM and configuration. It has also been
suggested that the second configuration is more suitable for so-
lar application, as it presents a shorter melting time which is cor-
related to the thickness of the PCM mass. Later, Esen (2000) per-
formed experiments to validate the numerical model that has been
conducted for the thermal energy storage of the first configuration.
The experimental setup consists of 30 m? flat plate solar collectors
coupled to thermal energy storage containing 1090 Kg of encapsu-
lated PCM. The material used is CaCl, .6H,0 salt. Numerical and
experimental results have been compared and have shown a rea-
sonable agreement. The authors suggested reducing the thickness
of the tube walls if lots of tubes with small radii are used in or-
der to reduce the sensible energy stored in the tube material, and
to promote latent heat thermal storage in the PCM. They also pro-
posed practical recommendations for a proper operating of such
storage systems.

PCMs should possess desirable thermo-physical, kinetic, eco-
nomical, and chemical properties for an adequate thermal stor-
age system. Although a large substances that have been defined
as PCMs, majority of PCMs do not satisfy the criteria required.
Beside its advantages, PCMs show some undesirable properties
such as a low thermal conductivity, supercooling, corrosion and in-
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congruent melting. The study of PCM’s properties has gained ex-
tensive attention and is a matter of several investigations, which
concerns mostly the use of additives to existing PCMs and the
combination of different types of PCMs. Cantor (1979) is one of
the first to study the PCM properties during melting and solidifica-
tion phases. The author conducted experimental investigations on
salt hydrate phase change material in order to define its thermal
behavior during the incongruent melting and solidification phases.
This property leads to differences between the enthalpy of fusion
and enthalpy of solidification. Author undertook tests by means of
differential scanning calorimetry (DSC), in order to determine these
differences for several salt hydrates. Results showed that this dis-
parency between melting and freezing behavior decreases its po-
tential of thermal energy storage medium. Authors found that the
enthalpy of solidification at or near the peritectic temperature is
never more than 60% of the enthalpy of fusion for the ‘Na;SO4-
10H,0’ hydrates salt. Following this, Wu et al. (2009) investigated
tests on Al,03-H,0 nanofluids, in order to evaluate its potential
as a new phase change material for cold thermal energy storage
systems. Several samples with different mass fractions of nanoflu-
ids were prepared for a cooling test, and the results showed that
the ideal fraction of 0.2 wt% Al,03 reduces the total freezing time
of the new PCM by 20.5% and the supercooling degree by 70.9%,
while the thermal conductivity is increased by 10.5%. Sciacovelli et
al. (2013) conducted an analysis of the melting process in a sin-
gle vertical shell-and-tube thermal energy storage system, using a
computational fluid-dynamic (CFD) model based on the enthalpy
method to deal with the phase change phenomenon. The temper-
ature evolution and melting interface was analyzed, and the fluid
flow was fully resolved in the liquid phase in order to elucidate
the role of natural convection during a liquid phase change. Ther-
mal conductivity in PCM is enhanced by adding highly conductive
nano-particles, leading to a reduction in the melting time by 15%
with a particle volume fraction of 4%. Authors noted that natural
convection and inlet heat transfer fluid conditions greatly affect the
thermal behavior of the thermal storage system, and represent an
additional difficulty for the determination of parameters such as
the storing/releasing rate and the melting/solidification time that
are needed to design latent heat thermal storage systems. This
problem has been solved by Li et al. (2015) who investigated the
encapsulation of a PCM in a porous structure in a honeycomb
form, and packed it into a stainless steel can to suppress the nat-
ural convection of the melted PCM. Experimental results showed
that natural convection is suppressed when the PCM and the SiC-
honeycomb are together with a mixing ratio of 70-30% in weight.

PCMs have received considerable attention for their heat trans-
fer enhancement in air-conditioning and refrigeration equipment
due to their advantage of high latent heat. An interesting study
on the integration of cold latent heat thermal energy storage to
air-conditioning application has been presented by Ismail et al.
(1999). The authors conducted a numerical and experimental study
for the component of ice bank for identifying the effect of geo-
metrical and operational parameters on the performance of such
equipment. Numerical solution has been realized using the finite
difference method and a fixed grid scheme, and the results have
been compared with experiment, analytical solutions and an ap-
proximate model based upon the integral heat balance method.
Complete energy analysis showed that the cold plate tempera-
ture and the gap between the cold plates are the parameters that
have the most influence on the stored thermal energy and on the
time for complete solidification, while the initial temperature of
the PCM only slightly affects the energy storage process. Follow-
ing this, Ismail and Batista de Jesus (1999) performed a numeri-
cal model for simulating the solidification of a phase change ma-
terial around a cold cylinder crossed by an HTF. The mechanism
of heat transfer in the liquid PCM during solidification process is

considered to be pure conduction, and the discretization method
to be used in the solution of the heat transfer problem is the
finite volume method. The moving grid method utilizing the in-
terface immobilization technique has been used to solve the phase
change problem. The numerical results have been compared with
available numerical and experimental solutions from the literature.
The comparison takes into account some parameters such as inter-
face position, ratio of solidified thickness, time for complete solid-
ification and the Nusselt number. The authors examined two dis-
cretization schemes (power law and central difference scheme) for
tracking the interface position, and they recommend using the cen-
tral difference scheme because of the low velocities in the pseudo-
convective terms. They also concluded that under these conditions,
the immobilization technique gives same results as the enthalpic
formulation in solving the phase change problem. Interesting stud-
ies have been reported on the integration of PCMs inside refrig-
eration systems where they are put into contact with the evapo-
rator. Mention can be made of the work of Wang et al, (2007),
Wang et al.,, (2007), Wang et al., (2007) who performed an exper-
imental study on a conventional refrigerator with PCMs mounted
throughout its different parts. Results indicated the advantages of
each PCM’s location on the energy performance of the refrigeration
system, and obtained a COP improvement of 4% and a reduction
of the refrigerant’s sub-cooling of 8%. Marques et al. (2014) con-
ducted a numerical study on a vapor-compression refrigerator with
a thermal storage device, and concluded that the integration of a
PCM in the refrigerator allows to extend the compressor shutdown
cycle of 4.8h, while Alzuwaid et al. (2015) introduced a water-
based PCM in a refrigerated cabinet and noted a 5% improvement
in the coefficient of performance, with a better control and stabil-
ity of the air temperature inside the refrigerated cabinet. On the
other hand, Gin et al. (2010) analyzed the performance of a freezer
during defrosting and door opening cycles after introducing panels
filled with PCM and positioned against the inside walls of a freezer.
Authors demonstrated that the PCM helped to limit the temper-
ature increase and reduce the energy consumption during these
cycles, without justifying the quantity of PCM to be introduced
into the refrigerator. An interesting study on improving thermal
performance of a domestic refrigerator was presented by Azzouz
et al. (2008,2009). The author studied the effect of adding a PCM
slab between the insulation wall and the evaporator, and showed
that the PCM enhances heat transfer at the evaporator’s surface,
raises evaporation temperature, and increases COP of the refrigera-
tion system.

However, a recurring problem in refrigeration systems is frost
formation at the surface of the evaporator, which has the poten-
tial to seriously affect the performance of such systems. This solid
ice layer forms as humid air comes into contact with the cold sur-
face of the evaporator. Frost is caused primarily by moisture in the
ambient air entering the refrigerator, or partially by the moisture
released from the food stored in the refrigerator (Li et al., 2017).
In fact, the temperature of the surface of the evaporator is lower
than the dew point of the air and the solidification temperature of
the condensate. As a result, the moisture in contact with the evap-
orator surface condenses, solidifies, and forms the frost layer. In
order to determine the water mass transport that comes from the
humid exterior ambient air and the humidity from fresh food in
a domestic refrigerator, Stein et al. (2002) investigated the evap-
oration rates from the water’s open source inside a refrigerator’s
cabinet and the infiltration of moisture through the cabinet door’s
gaskets. Temperature, humidity, and power consumption were
measured in order to show the effect of the water surface area
and the cabinet door gaskets on the overall humidity loading on
a refrigerator. Experimental results indicated that the water sur-
face area inside the refrigerated cabinet significantly contributes
to the cabinet’s humidity level and the evaporator’s frost accumu-
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lation, and it also generates an additional annual consumption of
energy of up to 15-20% relative to the ambient humidity. Indeed,
a thick layer of frost reduces the heat transfer on the surface of
the flat evaporator and affects the cooling of the air surrounding
the evaporator as shown by Cox-Smith and Carrington (1990). The
authors examined the performance of a domestic heat pump with
a focus on a frosting system analysis on the operation of the heat
pump. They noted that below an ambient temperature of 7 °C, the
phase change loading of the frost in contact with the evaporator
impacts its effectiveness and reduces the seasonal COP by up to 7%.
They also noted that the effect of frost and its removal would be
to decrease the overall electric input by approximately 5%. In the
case of a finned ventilated evaporator, the area where air passes
between the evaporator’s fins starts to become smaller, causing a
larger pressure drop, which produces an additional energy con-
sumption of the refrigerator’s compressor.Sengupta et al. (1998) in-
vestigated the influence of some parameters regarding frost forma-
tion on cylinders where humid air is forced over the cylindrical coil
maintained at subfreezing temperatures using an external refriger-
ator. In their work, the authors presented a detailed description of
the frost formation process, and developed empirical formulations
for the time dependency of both the frost thickness and the heat
transfer coefficient for a cylinder in a humid air cross flow. Ismail
et al. (1997) developed a numerical model for evaluating the prop-
erties of frost formation around a single vertical cylinder crossed
by a laminar wet air. The frost properties taken into account in the
model are the thickness, the density and the surface temperature
distributions. The first step of the model defines the momentum
equation in terms of the vorticity and stream function, for deter-
mining the flow field solution. The second step defines the temper-
ature and humidity fields from the resolution of the temperature
and the phase continuity equations for different Reynolds number.
The third step consists on modeling and solving the frost forma-
tion problem, by using the flow, temperature and humidity fields
already calculated. Numerical results have been compared to ex-
perimental data form literature, and a good agreement has been
found for experimental time range of 600s. The authors noticed
that frost thickness increases with the increase of time and hu-
midity. Also, density, thickness and thermal conductivity are the
parameters that affect the most the temperature surfaces of the
frost. Later, Ismail and Salinas (1999) developed a one-dimension
transient model for evaluating frost formation on a flat cold sur-
face crossed by a wet air flow. The model has also been extended
for the case of a wet airflow that crosses two parallel cold plates
forming a frost layer. The model uses the local volume averaging
technique to predict parameters such as frost temperature, density
and frost thickness. The frost formation is assumed to have three
periods; one-dimensional crystal growth, three-dimensional crys-
tal growth and the quasi-static growth. Authors compared the pre-
dicted frost thickness as a function of time with the experimental
data in literature, and noticed a difference of less than 10%. The
difference is more important during the first stage of frost forma-
tion, which is due to the initial conditions imposed in the numeri-
cal model and to the precision of experimental measurements dur-
ing this stage.

Despite several studies on the use of PCMs in refrigeration sys-
tems, the problem of frost formation and its effect on such systems
in presence of PCMs has not been examined before. To the authors’
knowledge, this aspect has only been studied in the case of refrig-
erators equipped with evaporators alone, or in case of cold surfaces
crossed by a wet air. The present study aims to define the effect of
a PCM and frost on the energy performance and the heat transfer
inside a conventional refrigerator equipped with a flat evaporator.
Characteristics of frost are compared to those of water as phase
change material (PCM), along with the mechanisms with which
they affect energy performance and heat transfer within the refrig-
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Fig. 1. Thermocouples and PCM location in the refrigerator compartment.

erator. The first part of the paper deals with the thermal analysis
conducted on a refrigerator coupled to a PCM. The analysis, based
on experimental measurements and a mathematical model, aims
to define the effect of PCM on the compressor’s downtime, energy
performance and heat transfer within the refrigerator. The second
part concerns a comparative study that seeks to define, under the
chosen cooling conditions and the nature of the PCM and frost, the
effect of the thickness of water-PCM and frost on the evaporator’s
thermal performance and the heat transfer within the refrigera-
tor. The comparison between the two materials is justified because
both are on the surface of the evaporator.

2. Thermal analysis of a refrigerator coupled to a PCM

A thermal analysis is conducted on a refrigerator coupled to a
PCM, in order to determine its thermal behavior. The analysis com-
prises two parts:

- Experimental measurements carried out on the refrigerator for
the determination of temperature profiles (refrigerating cycle,
air, and PCM), electrical consumption, and COP.

- An analytical calculation for the determination of the different
heat transfer coefficients inside the refrigerator in the presence
of PCM.

2.1. Experimental setup

The experimental study consists of a series of temperature and
power consumption measurements conducted on a conventional
400L refrigerator, which is equipped with a compressor using HFC-
R134a as its refrigerant (Fig. 1). A 10 mm PCM layer is uniformly
mounted on the evaporator’s surface, so that one side of the PCM
is brought into direct contact with the evaporator’s surface, and
the other side is in contact with the room’s air.

Temperatures are measured at three (3) equidistant levels in the
refrigeration compartment, and at one (1) level in the PCM. For
each level of the refrigerator, four (4) thermocouples are mounted.
The average temperature of each level is defined as the arithmetic
mean of the four (4) measured temperatures. Also, five (5) thermo-
couples are placed at each component of the refrigerator’s cycle in
order to follow the refrigerant’s temperature evolution. Tempera-
ture acquisition is conducted using a Hydra data logger and K type
thermocouples. Characteristics of the refrigerator and the PCM are
summarized in Table 1:
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Fig. 2. Calculated convective heat transfer coefficients within the refrigerator.

Table 1

Refrigerator and PCM characteristics.
Refrigerator
Useful volume 400L
Dimensions 145 *0.52 *0.52 m
Insulation Polyurethane 0.025 m
Refrigerant HFC-R 134a
PCM
Phase change temperature -11°C
Dimensions 48*40*10 cm
Thickness 10 mm
Total mass 0.58Kg

2.2. Calculation model

The presence of a PCM layer at the evaporator’s surface permits
an extension of the compressor’s off time. Indeed, the cold stored
into the PCM during the compressor’s on cycle is released to the
evaporator’s surface when the compressor is stopped, and keeps
the thermostat bulb at a low temperature, allowing the compressor
to be idle for a longer time.

However, thicker layers of the PCM could allow for additional
thermal resistance that reduces the heat transferred from the
chamber air to the evaporator’s refrigerant. Thus, the introduction
of a thicker layer of PCM would markedly prolong the refrigerator’s
downtime without being able to maintain an acceptable tempera-
ture of the air inside the refrigerator. A calculation model has been
set in order to quantify the effect of the PCM’s thickness on the
refrigerator’s thermal behavior. The model is based on two (2) pa-
rameters, defined as:

- The overall heat transfer that takes place between the refriger-
ant flowing through an evaporator and the air within a refriger-
ator during the compressor’s on/off cycles, in the cases where
the evaporator’s surface is in contact with a PCM (Hpcy), and
for when an evaporator is without a PCM (H).

- The overall heat transfer that takes place between the refriger-
ant flowing through the evaporator and the PCM during solidi-
fication and melting phases (Hpcar_evap)-

In order to avoid a fine modeling of the problem, we describe
the heat transfer by simple correlations that give the global ex-
change coefficient in the different mediums of the computational
layout (air, PCM, evaporator, wall, and refrigerant). The heat trans-
fer coefficients are calculated for a PCM thickness (X;) ranging from
5 to 40 mm as illustrated in Fig. 2. A detailed description of the
heat transfer phenomenon is not the aim of this work, and some
assumptions are presumed in order to simplify the heat transfer
problem. The assumptions are as follows:

- The heat transfer is assumed to be one-dimensional.
- The temperature of the air inside the refrigerator is assumed to
be at a constant of 5 °C.

- The surface temperature of the evaporator is assumed to be
constant during the on and off cycles of the compressor. It is
assumed to be —19 °C during the operating cycle and —3 °C dur-
ing the inactive cycle, respectively. These values are calculated
based on the averages measured from the evaporator’s surface
temperatures. The surface temperature varies between —3°C
and —19°C for the thermostat setting position (3) as shown in
Fig. 4.

- The phase change phenomenon is complete for the melting and
solidification processes, and it is assumed that sensible heat is
negligible compared to the latent heat of melting/solidification.

- The refrigerator operating mode is a succession of stopping and
operating cycles, and is considered as permanent.

- The thermal properties of the PCM are assumed to be the same
during the solidification and fusion processes. They are esti-
mated on the basis of an average between the liquid and solid
phases.

- The convection in liquid PCM during the solidification process
is negligible. The heat transfer mode in both the liquid and the
solid PCM is assumed to be through conduction (Lamberg et al.,
2004).

- The heat transfer in PCM during the melting process is domi-
nated by natural convection. The conduction is assumed to be
negligible (Lim and Bejan, 1992).

2.3. PCM'’s phase change temperature and PCM arrangement within
the refrigerator

The definition of the phase change temperature of the PCM to
be integrated into the refrigerator depends on the PCM’s position
in the refrigerator. It may be in direct contact, or distanced from
the evaporator, depending on the configuration of the evaporator
and the presence of a fan inside the refrigerator.

The flat plate evaporator type is usually mounted without a fan,
necessitating the PCM to be placed in direct contact with the evap-
orator’s surface (see Fig. 3). Usually, the PCM is distanced from a
ventilated finned evaporator. Unlike in a ventilated finned evapora-
tor, the chosen phase change temperature of a PCM placed directly
against an evaporator’s surface must be close to the evaporator’s
surface temperature so that the PCM can fully solidify during the
compressor’s on cycle.

In a flat plate evaporator without forced ventilation, the heat
transfer of the air inside the refrigerator is mainly governed by nat-
ural convection. A low heat transfer rate within the refrigerator al-
lows the PCM to be in direct contact with the evaporator’s surface.
Thus, the phase change temperature should be lower than the air
temperature of the chamber, and approach the plate evaporator’s
temperature, so that the PCM can solidify during the compressor’s
on cycle, and melt again during the compressor’s off cycle. During
the off cycle of the compressor, the stored cold is released partly
to the air surrounding the evaporator, and partly to the thermostat
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Fig. 4. Measured phase change and evaporation temperatures for a plate evaporator.

bulb mounted on the evaporator’s surface, leading to the extension
of the compressor’s downtime.

The determination of the phase change temperature of the PCM
for a plate evaporator depends on the value of the evaporator’s sur-
face temperature, which allows the phase change phenomenon to
occur (see Fig. 4). In the case of a ventilated finned evaporator, the
PCM is distanced from the evaporator and is only in contact with
the air in the chamber. Thus, the phase change temperature of the
PCM depends on the profile of the air inside the refrigerator.

For the temperature measurements, the Kapton® sheathed ther-
mocouple model with naked junction has been used. The thermo-
couple is of type K, and its dimensions are 1.5m in length, and
1.3 mm in diameter. The measuring range is —250 to +400 °C. Time
lag of the thermocouple response is 0.5s. The accuracy of the mea-
surement is 10~4°C. Increment of time is 5.

2.4. Effect of PCM in extending a compressor’s downtime

The control of the desired air temperature into a conventional
refrigeration system is usually based on the type of thermostat,
with the choice of one or the other type depending mainly on the
size in volume of the refrigeration system.

For refrigerators with large storage volumes, such as cold
rooms, thermal gains in the refrigerator come mainly through the
isolated walls. The opening/closing rate of the refrigerator door is
generally low compared to small volume domestic refrigerators,
and the stored products can last several months inside such re-
frigerators. For this type of application, an ambient thermostat to
control the room’s temperature is recommended. Thus, a precise
control of the room temperature is enough to ensure long-term
storage of perishable stored products. A fan is also necessary for
this type of refrigerator in order to homogenize the air tempera-
ture inside and to avoid air stratification.

Unlike cold rooms, small and medium-sized domestic refrigera-
tors have a high opening/closing rate of the refrigerator door, and
product storage is usually short-lived. The requirements in terms
of maintaining and controlling the temperature inside such refrig-
erators are less than those of the long-term storage refrigerators.
In this type of refrigeration system, it is necessary to use a surface
thermostat, in which the thermostat bulb is in direct contact with
the evaporator’s surface. For this type of thermostat, the control
of the compressor’s operation is based on the surface evaporator’s
temperature, and not on the air temperature, such as for an am-
bient thermostat. This type of thermal control prevents excessive
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compressor starts with each manipulation of the refrigerator door,
which generates an electric overconsumption by the compressor.

Compressor’s on cycle: During the operation time of the com-
pressor, the cold refrigerant interacts thermally with the PCM
through its surface, and leads to a solidification of the PCM and the
cold’s storage. A direct contact of the PCM with the evaporator’s
surface increases the heat transfer at the evaporator’s surface. Im-
proved heat transfer increases the evaporator’s efficiency and per-
mits easier evaporation of the refrigerant, and consequently gener-
ates an increase in the COP of the refrigerating machine.

Compressor’s off cycle: While the compressor is off, melting of
solidified PCM permits the release of the stored ’'cold’ both to
the air in the chamber, and through the evaporator’s surface. The
operation of the refrigerator depends exclusively on the surface
thermostat, which has a bulb that is in direct contact with the
surface of the evaporator. The cold is released partly to the air sur-
rounding the evaporator, and partly to thermostat bulb mounted
on the evaporator’s surface, resulting in an extension of the com-
pressor’'s downtime, and a reduction in the number of daily on
cycles and daily electricity consumption of the refrigerator. Heat
transfer improvement by the PCM on the evaporator’s surface is of
capital importance in extending the downtime of the refrigerator’s
COMmpressor.

2.5. PCM effect on the heat transfer inside the refrigerator

During the melting process (compressor’s off cycle), the heat
transfer in the PCM is dominated by natural convection, and the
conduction is assumed to be negligible (Lim and Bejan, 1992).
The estimation of convective heat transfer coefficient hpgy, of the
phase change material during the melting process (compressor off-
cycle) is calculated from approximation proposed by Lim and Be-
jan (1992), which is valid for Pr> 1 in rectangular enclosures and
based on the Rayleigh number Rapcy. The evaporation temperature
is assumed to be constant and equal to —3 °C. This value represents
the average of the measured temperature of the evaporator surface
during the compressor off cycle.

KpcyiNu
hpcy = w (1)
f
Nupey = 0.35Rab% (2)
8B (Tevap — Tren)X 3
Rapcy = ! (3)
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The estimation of the PCM convective heat transfer coefficient
hpcy during the solidification process (compressor’s on cycle) is
based on the conductivity and the thickness of the PCM, and only
conduction is taken into account (Lamberg et al., 2004). This is
expressed by Eq. (4). The evaporation temperature is assumed to
be constant and equal to —19°C. This value represents the aver-
age of the measured temperature of the evaporator surface during
the compressor on cycle. The thermal properties of the PCM are
assumed to be constant, and are calculated on the basis of an av-
erage between the liquid and solid phases.

oo = T )

Fig. 5 illustrates the evolution of convective heat transfer
coefficients within PCM hpgy vis-a-vis the variation of the PCM
thickness X in the range of 5-40mm, for both melting and so-
lidification processes. Under same operating conditions for both
solidification and melting processes, the variation of hpcy is only
depending on the variation of X;. hpcy is defined for the cases of
melting by Egs. (1)-(3), and for solidification processes by Eq. (4).

It is noted that heat transfer coefficient hpcy is more signifi-
cant during the melting process, and its values are slightly more
sensitive to the PCM’s thickness when compared to the solidifica-
tion process. This is due to the fact that during solidification, heat
transfer is governed by conduction, while heat transfer is glob-
ally governed by natural convection during the melting process.
The decreasing curve of hpcy for the melting process is more pro-
nounced compared to the case of solidification. An increase in PCM
thickness intensifies convection heat transfer into the PCM, how-
ever, this increase is offset by the increase of PCM thermal resis-
tance with the increase in its thickness.

In order to highlight the effect of PCM thickness on heat trans-
fer inside the refrigerator, we define:

- Hpcy as the overall heat transfer coefficient which takes place
between the refrigerant flowing through the evaporator and the
air inside the refrigerator during the compressor’s on/off cy-
cles, for an evaporator coupled to a PCM (Eq. (6)). Hpcy is de-
termined for a physical layout that is defined by; aluminum
wall of the evaporator, a refrigerant fluid layer which passes
between the two evaporator walls, a PCM layer of a variable
thickness Xy, and an air layer surrounding the PCM.

H as the overall heat transfer coefficient which takes place be-
tween the refrigerant flowing through the evaporator and the
air inside the refrigerator during the compressor’s on and off
cycles, for an evaporator without a PCM (Eq. (5)). H is defined
for a physical layout, which consists of; aluminum wall of the
evaporator, a refrigerant fluid layer and an air layer surrounding
evaporator surface.

H is considered constant as it only depends on the operating
conditions of the refrigerator, and not on the variation of the PCM
thickness. However, unlike H, Hpcy is not constant and it depends
on the variation of the PCM thickness, as it is defined as a function
of hPCM'

11 e 1 5)
H hair Keva p hre frigerant
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The calculation of the convective heat transfer coefficient for an
evaporation of a refrigerant flowing through an evaporator is based
on the widely used formula of Dittus-Boettler (Cengel and Ghajar,
2011).

hrefrigerantD —0.023 (%)08 (CPLML )0'4 7)
K ML Ki
With : G; = % (8)

The convective heat exchange coefficient of the inside air is cal-
culated from the approximations of McAdams (Ben Amara, 2005).
For natural convection, it is assumed that the difference of tem-
perature between the evaporator’s surface and the air surrounding
the evaporator is the driving force for the heat transfer inside the
refrigerator. The heat transfer coefficient for a natural convection is
based on the Rayleigh number Rag;,:

_ gﬂ (Tair — T)L3

Ragyy = =————"— 9
o Aqir Vair ( )

While:

T = Teyap when H is calculated.
T = Tpcyy When Hpgy is calculated.
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Fig. 6. Overall heat transfer coefficients (H) and (Hpcy). Compressor’s on cycle.

According to the value of the Rayleigh number calculated, the
flow is turbulent(Nug;, >10°). The Nusselt number Nug, is ex-
pressed as follows:

1/3
air

Nug; = 0.13Ra (10)

The convective heat transfer coefficient of the air is written as
follows:

hair — KairNuair (11)
L
Coefficients H and Hpcy are presented on Figs. 6 and 7 for a
compressor’s on cycle and off cycle respectively. Comparison be-
tween the two coefficients H and Hpcy shows that more the PCM
thickness grows and more Hpc, decreases vis-a-vis H. The differ-
ence between the two coefficients is defined by a parameter in
percentage. This latter is expressed in percentage, and has been de-
fined as the ‘PCM heat transfer loss coefficient’ Dpcy, represented
by Eq. (12):

H — Hpewm

Dpcm=< q

).100 (12)

It is noted that PCM substantially reduces heat transfer within
the refrigerator. The heat transfer coefficient H is reduced by
18.28% during the compressor off cycle (melting process), while re-
duction reaches 45.18% during the compressor on cycle (solidifica-
tion process). These values are obtained by calculating the average
of Dpcy in the range of PCM thickness X; (5-40 mm). Fig. 8 illus-
trates the evolution of the coefficient Dpcy; for both melting and
solidification processes.

The air temperature profiles in the refrigerator compartment
during the on/off cycles and for an evaporator with and without a
PCM are shown in Fig. 9. The temperature is measured at three (3)
equidistant levels in the refrigeration compartment. For each level
of the refrigerator, four (4) thermocouples are mounted. The aver-
age temperature of each level is defined as the average of the four
(4) measured temperatures. The reduction in heat transfer within
the refrigerator generates an increase in the refrigerator air tem-
perature of up to 1.1 °C when compared to the refrigerator without
PCM. This is obtained by calculating the difference between the
average measured air temperature for a refrigerator with PCM and
without PCM.
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2.6. PCM effect on refrigerator’s operating condition

As mentioned in section (2.4), the use of a PCM as a thermal
storage device extends the refrigerator’s downtime, and thus re-
duces the number of compressor’s on cycles for a period of time
(see Fig. 10). A high number of compressor’s on cycles generate an
energy overconsumption of the refrigerator, which is mainly due to
2 parameters:

- When the compressor stops, a pressure balance in the refrig-
erant circuit of the refrigerator occurs between the condenser
and the evaporator. Thus, the high pressure refrigerant in the
condenser migrates to the low pressure refrigerant in the evap-
orator. This transfer of mass from high to low pressure results
in a transfer of energy from the condenser to the evaporator.
In order to offset this additional energy, the compressor is re-
quired to work longer during each on cycle (Gin et al.,, 2010).

- The high current at each start of the compressor’s cycle con-
tributes to an increase in power consumption, and could be sig-
nificant over a long period of the refrigerator’s operation.

Table 2 shows the measured values of the daily operating time,
the numbers of compressor’s on cycles, and the power consump-
tion under test conditions (Table 1).

Power consumption of the refrigerator is measured by an en-
ergy meter (Phywe model) for a period of 24 h. The value of the
reduction in power consumption in Table 2 is obtained between a
refrigerator with and without PCM.

Reduction in the number of daily cycles between a refrigerator
with and without PCM is obtained by defining N as the number of
cycles over a period of 24 h, expressed by the following equation.
The value of the reduction in number of daily cycles in Table 2 is
obtained by a comparison between a refrigerator with and without
PCM.

_ (24.3600)

T (to+ts) (13)

The parameters t, and t; (in sec) are defined from the experi-
mental measurements operated on the refrigerator. They represent
respectively the operating and stopping time of one (1) refrigerat-
ing cycle. These values are quasi-constant as the refrigerator oper-
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Table 2

Daily operating time, number of on cycles and power consumption of the refrigerator (experimental).

Reduction in the number of daily on- cycles

Reduction in power consumption

Reduction in the daily operating time

14.5% 10%

17.6%

ating mode consists on a series of successive stopping and operat-
ing cycles under constant operating conditions.

The value of the reduction in daily operating time tp, in Table
2 is obtained between a refrigerator with and without PCM. The
daily operating time is defined by the following equation:

tmo = to.N (14)

2.7. PCM effect on the coefficient of performance (COP)

The improvement of the evaporator’s performance is associated
with an increase in the evaporation temperature of the refrigerant.

This allows the refrigerant flowing into the evaporator to evapo-
rate more easily, reducing the compressor’s work and improving
COP.

The improvement of the heat transfer at the evaporator gener-
ates an increase in the vapors of the refrigerant inside evaporator.
This allows a slight increase in the saturation pressure of the re-
frigerant and an increase in its evaporation temperature (Azzouz
et al.,, 2008,2009). This increase in evaporation temperature is
shown in Fig. 10.

In order to define the effect of PCM on the performance of
the evaporator, the overall heat transfer coefficient from evapo-
rator Hpcp_epap is determined (Eq. (15)). This coefficient quantifies



118 M. Berdja, A. Hamid and O. Sari/International Journal of Refrigeration 97 (2019) 108-123

6 T T T T T T 300
st 200 £
- b E
4
o~ E
s g
>
g ¥
T £
2
at 100 <
3 1 1 1 1 1 1 1 0
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.04
PCM thickness Xf (m)
Fig. 11. Heat transfer evolution at the evaporator. Solidification case.
4 T T T T T T 16.5
<
c E
o~ E
E ol {16 ¢
g 3
T £
o
o
X
0 1 1 1 1 1 1 1 1 .5
0 0.005 0.01 0.015 0.02 0.025 0.03 0.035 0.0
PCM thickness Xf (m)
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the heat flux which takes place between the refrigerant evaporator
and the PCM, when the evaporator is in contact with PCM. This
coefficient gives an overview on the performance of the evapora-
tor after adding the PCM, and is compared to the constant overall
heat transfer coefficient from evaporator without PCM, H.

This coefficient is determined for a physical layout that is de-
fined by; aluminum wall of the evaporator, a refrigerant fluid layer
and a PCM layer of a variable thickness X.

1 1 e 1
HPCM_evap hPCM Kevap hrefrigerant

Figs. 11 and 12 illustrate the overall heat transfer coefficient
Hpcm_evap compared to the case without PCM. They show evolution
of the coefficient according to thickness, for melting and solidifica-
tion processes, respectively.

Heat transfer coefficients are calculated during the compressor’s
on and off cycles. It is noted that an improvement in the heat
transfer at the evaporator is from 260 W/m? K to 33.9W/m? K, cal-
culated in the thickness range of 5-40 mm during the compres-
sor’s on cycle. This improvement is due to the dominance term

(15)

of a forced convective heat transfer coefficient of the refrigerant
through evaporator.

An improvement in the order of ~16 W/m2K during the com-
pressor’s off cycle is also noticed, but with a less magnitude, which
is due to the fact that the refrigerant is in a stagnation phase when
the compressor stops. Heat transfer doesn’t present any noticeable
variation despite the thickness variation, which is most likely due
to the dominance of natural convection into the PCM.

The measured COP values of the refrigeration cycle associated
with their refrigerant’s evaporation temperatures are presented
in Table 3. The experiment showed an average increase of the
evaporation temperature by 2°C and an average COP increase of
5.05% after the addition of a 10 mm thickness PCM at the evapora-
tor’s surface.

3. PCM vs. frost

Frost formation is a phenomenon that often occurs in refriger-
ators equipped with evaporators without a defrost system. Beyond
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Table 3
COP values and the evaporator’s temperature.

COP with PCM COP without PCM

Tevap [QC)

Tevap (°0) COP improvement  ATeyap (°C)

2.77 —19.36 2.63

-21.25 5.05% 1.89

a certain thickness, frost formed on an evaporator’s surface may
decrease the heat transfer that takes place between the refrigerant
flowing through the evaporator and the air surrounding the evapo-
rator within the refrigerator. A decrease in the overall heat transfer
at the evaporator lowers the evaporator’s performance and gener-
ates an overconsumption of energy by the compressor.

In this section, the overall heat transfer coefficients through
the evaporator in the presence of PCM and frost are calculated, in
order to highlight the influence of the thickness of each, the frost
and the pure water PCM, on the heat transfer inside the refrigera-
tor. Frost is considered as water under its solid phase, while PCM
is considered as pure water under its solid/liquid transition cycle.
The studied thickness range of the frost and the PCM are from 5
to 40 mm.

3.1. Calculation assumptions

In order to study the PCM/frost effect on heat transfer inside
a refrigerator, some assumptions and considerations are taken into
account:

- Frost is a gradual deposit of ice at the evaporator’s surface,
formed very slowly over time from air moisture, which under-
goes condensation and solidification. It is considered as water
under its solid phase, which does not melt during the compres-
sor’s off cycle. Therefore, it is assumed that the heat transfer
through the frost is by conduction.

- The PCM is assumed to solidify and melt during the compres-
sor’s on and off cycles, respectively. PCM is assumed to be a lig-
uid pure water that solidifies during the compressor’s on cycle,
and an ice solidly packed that melts during the compressor’s
off cycle. Natural convection is taken into account in the heat
transfer into PCM.

- Frost generally does not melt because its temperature substan-
tially follows the evaporator’s temperature because it is in di-
rect contact with the evaporator’s surface. (Measured evapora-
tor’s surface temperature oscillates between a maximum of —3
and a minimum of —19 °C as mentioned in Section 2.2). There-
fore, frost is considered to be kept in its solid phase, because its
temperature is always lower than that of its phase change tem-
perature (around 0 °C). However, the phase change temperature
of PCM is —11°C, and is chosen to be close to the evaporator’s
surface temperature, in order to allow its liquid / solid phase
change transition to occur (see Fig. 4).

- The process of the formation of frost on subfreezing surfaces
is complicated. Leoni et al. (2017) conducted an experimental
study on frost formation and development on cold flat plate
surfaces, and showed that the plate temperature and the rela-
tive air humidity are the most influential parameters regarding
frost properties (thickness, density and thermal conductivity).
For purposes of comparison with the PCM, it is assumed that
thermal conductivity of frost depends only on the density, and
is considered constant in the entire frost layer independent of
the thickness variations within (Kim et al., 2017).

- The properties of PCM-water are considered constant for the
same operating temperature, and its characteristics are taken
from the database of the software COOLPACK (COOLPACK Re-
frigeration Utilities database).

3.2. Definition of thermal resistance of the frost and the PCM

The calculation of the thermal conductivity of the frost on a flat
surface is based on the approximation of Kim et al. (2017):
Kfroe = 0,132 + 3, 13.10‘4,0fms[ +1, 6.10‘7p}r05t (16)

Where pg, is the frost’s density represented by the following
correlation (Leoni et al., 2017):

Tair
273.15

1
— o627 (1+ Tey )<1+ )/3 0.565 | p;
Pfrost = g : 27315/ - Y Pice

(17)

Figs. 13 and 14 illustrate the evolution of the thermal resis-
tance to heat transfer of the pure water Rpgy in comparison with
frost Ry, for the solidification melting and processes, respectively.
These coefficients (expressed in m2.K/W) are defined by the in-
verse of the heat transfer coefficient. They are only depending on
the variation of thickness.

Rpcy is calculated from the characteristics of pure water (COOL-
PACK database) and its evolution depends on hpcy. The PCM is as-
sumed to solidify and melt during the compressor’s on and off cy-
cles. For the calculation of hpcy, it is assumed that only convection
is taken into account during the melting process (Lim and Bejan,
1992), and only conduction is taken into account during solidifica-
tion process (Lamberg et al., 2004).

Moreover, R is calculated from the characteristics of frost ac-
cording to Kim et al. (2017). Unlike PCM, frost is considered to be
always in its solid phase as it has been explained in Section 3.1,
and only conduction is considered for the calculation of Rps;.

Rjost 1s considered as the thermal resistance caused by the frost,
and Rpgy is the thermal resistance caused by the PCM, and are ex-
pressed by the following:

1
Rpcm = 3— (18)
pcM
X
- (19)
frost Kfrost

It can be seen from Figs. 13 and 14 that the thermal resistance
of the frost layer is always greater than the thermal resistance of
the PCM. The difference between these two profiles is small in the
interval of thinner widths, and increases with the increase in thick-
ness. However, PCM presents a lower thermal resistance and seems
to be less sensitive to the increase in its thickness in the range of
the widths considered. This can be explained by the fact that the
PCM is more thermally conductive than frost. Also, the heat trans-
fer through the PCM during the off cycle of the compressor is gov-
erned by natural convection. We infer that this mode of transfer
compensates for the increase in thermal resistance correlating to
the increase in the thickness of the PCM. It can also be seen from
Figs. 13 and 14 that the evolution of frost thermal resistance is the
same under constant operating conditions of the refrigerator. This
is due to the absence of phase change during both compressor’s on
and off cycles.
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3.3. Effect of the frost and the PCM on the evaporator’s performance

In order to evaluate the effect of PCM and frost on the perfor-
mance of the evaporator, the overall heat transfer coefficient from
evaporator is determined. This latter permits to quantify the heat
flux passing through the evaporator in contact with PCM, in com-
parison with an evaporator in contact with frost.

The overall heat transfer coefficient which takes place be-
tween the refrigerant evaporator and the PCM is defined earlier
by Hpcm_evap, While the coefficient between the refrigerant evapo-
rator and frost is defined by Hyy_eyqp- The latter is determined for
a physical layout that is defined by; aluminum wall of the evapo-
rator, a refrigerant fluid layer and a frost layer, and is expressed by
Eq. (20).

1 X e 1
H frost_evap K frost

(20)

Keva p hre frigerant

Figs. 15 and 16 illustrate the evolution of Hpcp_eyap, in compar-
ison with Hypo eyqp according to variation of the thickness, for the

melting and solidification processes, respectively. It is noted from
Fig. 15 that there is a marked improvement of heat transfer at the
evaporator during the compressor’s on cycle for both the PCM and
the frost, with a slight advantage for the PCM. Nevertheless, it can
be noted that this improvement decreases rapidly as the thickness
increases due to the conduction mode that governs heat transfer
inside both the PCM and the frost during this cycle. However, it
is noticed that during the compressor’s off cycle (see Fig. 16), the
heat transfer is improved for both the PCM and the frost but at a
lesser magnitude than for the on cycle. This is due to the fact that
heat transfer is more affected by the forced thermal convection
of the refrigerant in motion inside the evaporator as it operates,
than when the refrigerant is in its stagnation phase during the
compressor’s off cycle. It is also noted that the value of Hpcy_eyap iS
almost insensitive to the increases in layer thickness in the range
of the widths considered. This is due to the heat transfer mode
which is assumed to be natural convection in PCMs.
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3.4. Effect of the frost and the PCM on heat transfer

In order to quantify the effect of PCM and frost on heat trans-
fer, we introduce the coefficients Dpcy and Dyyos, Which we define
as heat transfer loss coefficients of the PCM and the frost layer, re-
spectively. The coefficients Dpcy and Dyos have been calculated in
the range of PCM thickness Xy (5-40 mm).

The coefficient Dpcy; compares the overall heat transfer coeffi-
cient which takes place between the refrigerant evaporator and the
air inside refrigerator in presence of PCM Hp¢y, with the same co-
efficient for the case of an evaporator alone H. This coefficient is
expressed in percentage, and has been defined as the ‘PCM heat
transfer loss coefficient’, represented by Eq. (12).

Dot is @ comparison between the overall heat transfer coeffi-
cient which take place between the refrigerant evaporator and the
air inside refrigerator in presence of frost Hpos (Eq. (22)), with the
case of an evaporator alone. This coefficient has been defined as

the ‘frost heat transfer loss coefficient’, represented by Eq. (21):
(21)

1 _ L_‘r Xf I e n 1
Hfrost hair Kfrost Kevap hrefrigerant

(22)

The evolution of Dpcy and Dy, in the range of PCM thickness
X; (5-40mm) is showed by Figs. 17 and 18, for the cases of melting
and solidification processes, respectively. Two values of thickness
(10 and 40 mm) for both PCM and frost have been given as an ex-
ample, to show how the thickness of each material affects the heat
transfer inside the refrigerator.

It is noted from Fig. 17 that for an evaporator coupled to a
PCM, during the compressor’s on cycle, a 10 mm thickness of PCM
presents a loss coefficient Dpcy; of 42.7% in the overall heat trans-
fer compared to an evaporator without a PCM. This reduction is
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46.1% for a thickness of 40 mm. However, the variation of the frost
loss coefficient Df,s shows more sensitivity to the thickness than
the PCM loss coefficient Dpcy,. Frost presents a loss coefficient of
44.46% for a 10 mm thickness, and reaches 51.8% for a thickness of
40 mm. PCM and frost impact the heat transfer inside the refriger-
ator with the same magnitude.

However, when the compressor stops (see Fig. 18), it is noted
that the PCM has a lesser impact on the heat transfer compared
to the frost. For comparison, a 10 mm thickness PCM shows a loss
of 18% in heat transfer compared to an evaporator without a PCM
and an 18.3% loss for a thickness of 40mm. On the other hand,
frost presents a heat transfer loss coefficient Dy, of 21.22% for a
10 mm thickness, and reaches 30.3% for a thickness of 40 mm. Frost
may then affect more significantly the heat transfer that occurs
between the refrigerant flowing through the evaporator and the air
within the refrigerator, causing an increase in the air temperature
inside the refrigerator, which presents a higher risk of deterioration
of stored products.

4. Conclusion

The study based on experimental measurements and a math-
ematical model deals with the effects of PCM (phase change ma-
terial) on the operating conditions and the heat transfer within a
domestic refrigerator equipped with a flat plate evaporator. A com-
parative study dealing with the effects of the PCM and the frost on
the heat transfer inside the refrigerator is also discussed. The re-
sults from analytical and experimental findings can be summarized
as follows:

- The PCM’s phase change temperature must be close to the
evaporator’s temperature in order for the phase change phe-
nomenon to occur.

- The addition of PCM layer generates an improvement in the
heat transfer at the evaporator resulting in COP and a reduction
in the daily consumption. However, it would reduce the heat
transfer that occurs between the refrigerant and the air inside
refrigerator, generating a slight increase in the air temperature.
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- The frost’s effect on heat transfer is more evident during the
compressor’s off cycle when compared to PCM. However, PCM
and frost impact the heat transfer with the same magnitude
during the compressor’s on cycle.
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