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RESUME

L'objectif principal de cette thése est de mené une étude détaillée sur ['utilisation
de I'énergie solaire dans le domaine de la climatisation pour la région de Blida en
Algérie. Ce climatiseur solaire dépend de l'utilisation d’'un éjecteur supersonique qui
est caractérisé par la compression thermique plutdt que par la compression
mécanique fortement onéreuse, ou I'éjecteur actionné uniquement par I'énergie utile
qui provient du soleil. Pour le sous-systéme solaire, le concentrateur cylindro-
parabolique (PTC) et le réflecteur linéaire de Fresnel (LFR) ont été utilisés pour
convertir I'énergie solaire en énergie thermique. La performance (COPeic) d'un
systeme de climatisation solaire a éjecteur varie d'un réfrigérants a l'autre, pour
expliquer ¢a nous avons fait une étude comparative entre dix fluides frigorigénes
(R717, R718, Méthanol, R143a, R141b, R141b, R290, R245fa, R134a, R600 et
R114). Ensuite, nous avons définis les dimensions d’un éjecteur pour une machine
de climatisation solaire a eau en termes de la température de générateur du cycle
motrice de 80 a 130 °C. Les résultats obtenus sont trés encourageants pour
I'approche de I'exploitation de I'énergie solaire dans notre pays dans le domaine de la
climatisation en été. Simplement, nous pouvons dire avec confiance que I'énergie
solaire est I'énergie alternative et I'énergie de I'avenir de 'Algérie.

Mots-clés : L’énergie solaire ; L'environnement ; La climatisation solaire ; L’éjecteur
supersonique; Le réfrigérant ; L’enceinte de refroidissement ; La performance ;
L'efficacité énergétique.

ABSTRACT

The main objective of the thesis is to conduct a detailed study on the use of
solar energy in the field of air conditioning in Blida region, Algeria. This Solar air-
conditioner depends on the use of a supersonic ejector which is characterized by
thermal compression rather than by highly expensive mechanical compression, where
the ejector operated solely by the useful energy that comes from the sun. For the
solar subsystem, the parabolic trough concentrator (PTC) and the Fresnel Linear
Reflector (LFR) used to convert solar energy into thermal energy. The performance
(COPeyc) of an ejector solar air conditioning system varies from one refrigerant to
another; to illustrate it, a comparative study between ten refrigerants (R717, R718,
Methanol, R143a, R141b, R141b, R290, R245fa, R134a, R600 and R114) has been
conducted. Then, we defined the dimensions of an ejector for a solar air conditioning
machine uses water as a coolant according to the generator temperature of the
driving cycle from 80 to 130 ° C. The results obtained are very encouraging for the
approach of the exploitation of the solar energy in our country in the field of air
conditioning in summer. Simply, we can say with confidence that solar energy is the
future energy of Algeria.

Keywords: Solar energy; Environment ; Solar air conditioning; Supersonic ejector;
Refrigerant; Cooling chamber; Performance ; Energy efficiency.
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INTRODUCTION GENERALE

La demande énergétique se développe dans le monde entier, ou tous les pays
cherchent a améliorer la qualité de vie de leurs citoyens. La demande d'énergie sera
satisfaite par un mix énergétigue mondial qui connait une transition entre un
portefeuille énergétique dominé par les combustibles fossiles et un portefeuille
énergétiqgue qui comprend une gamme de types de carburant. Les combustibles
fossiles tels que le charbon, le pétrole et le gaz ont été utilisé comme un combustible
de choix pendant la derniére moitié du XXe siecle. Les prévisions du mix énergétique
du XXe siecle montrent une transition progressive de la domination actuelle des
combustibles fossiles a une répartition plus équilibrée des sources d'énergie. Ces
énergies alternatives sont les énergies renouvelables.

D’aprés le programme et la stratégie énergétique nationale de ['Algérie, la
mission du secteur de I'énergie est de fournir a I'ensemble de la population les
meilleures conditions, qualité et continuité de service. Pour répondre a ces besoins, il
faut optimiser le colt de la mise a disposition de I'énergie, afin de préserver les
ressources nationales. En raison de la grande disponibilité des hydrocarbures et leur
colGt d'approvisionnement faible par rapport a [I'exploitation des énergies
renouvelables, les besoins de I'Algérie sont remplies presque exclusivement par le
pétrole et le gaz naturel, mais la facture des énergies fossiles sur notre pays est trop
chére en termes de ses conséquences qui affectent I'environnement d'une part, et
d'autre part leurs capacités sont limitées et non renouvelable. Nous rappelons les
inconveénients de I'énergie fossile qui sont comme suit:

e Changements climatiques (déréglement climatique) tels que le réchauffement
planétaire et la sécheresse et la désertification ;

e Ecosystemes déséquilibrés tel que dégradation de I'écosystéme forestier ;

e L’augmentation de déchets et matiéres polluantes ;

e Leurs capacités sont limitées (non renouvelable) ;

e Non propre.

Mais contrairement a cela, les énergies renouvelables ont de nombreux

avantages qui permettent la préservation de l'environnement et permettent le



développement de notre pays sur le plan économique. Les avantages des énergies

renouvelables sont:

e Elles sont basées localement, abondantes et disponibles partout ;

¢ Elles sont gratuites mais leur récupération peut étre chére;

e Elles sont des énergies durables seul levier clé d’'un développement durable ;

e Leurs systemes de génération énergétiques décentralisés (organisation
horizontale) ;

¢ Elles contribuent de maniére importante a produire de I'électricité et de la chaleur;

e Elles sont utilisées grace a des processus simples ;

e Elles sont distribuées et structurées en « microgrids » ou réseaux ;

e Leurs applications allant des milliwatts aux mégawatts ;

e Elles sont totalement matures pour une large dissémination méme si 'appareil de

production n’est pas toujours prét a répondre a une tres forte demande.

Les types des énergies renouvelables sont: I'énergie solaire, I'énergie
hydraulique, I'énergie éolienne, la biomasse et I'énergie géothermique. Parmi les
énergies renouvelables qui ont été mentionnées précédemment, on trouve |'énergie
solaire qui est la source la plus importante de ces énergies. Tous les pays du monde
aujourd'hui travaillent pour I'exploitation et l'investissement de cette énergie dans
plusieurs domaines, en particulier dans le domaine de la climatisation solaire.

De par sa situation géographique et comme étant le premier pays d’Afrique par
sa superficie, I'Algérie dispose I'un des gisements solaires les plus importants du
monde. La durée d’insolation sur la quasi-totalité du territoire national dépasse les
2000 heures annuellement et atteint les 3900 heures (hauts plateaux et Sahara).
L’énergie regue quotidiennement sur une surface horizontale de 1 m? est de l'ordre
de 5 kWh sur la majeure partie du territoire national, soit prés de 1700 kWh/m%/an au
Nord et 2263 kWh/m?/an au sud du pays [1, 2]. Selon le Ministere Algérien de
'Energie, le potentiel énergétique du solaire thermique de 'Algérie représente 60 fois
des besoins énergétiques de I'Europe de I'Ouest. Conformément a New Energy
Algeria « NEAL », ce méme potentiel représente quatre fois la consommation

éenergétique mondiale. Il est donc important d’exploiter ce gisement dans le domaine



de la production de froid solaire, notamment dans les régions rurales isolées et dans
les domaines de I'extraction de la production et de I'exploitation des énergies fossiles
dans le sud de I'Algérie, ou dans ces zones il est trés difficile de connecter les
réseaux électriques et encore pour les centres de traitement des combustibles
fossiles qui consomment beaucoup d'électricité surtout dans l'opérations de la
climatisation des sous-stations électriques (haute et basse tension), des batiments
de différentes divisions (Administrations, sécurité industrielle, maintenance
industrielle, exploration et production, exploitation, ...etc.) et les infrastructures des
base de vie des travailleurs du secteur des hydrocarbures dans le sud algérien.

Le froid est utilisé dans un grand nombre d’applications (domestique,
industrielle) et sous de nombreuses formes (climatisation, refroidissement industrielle,
congélation, ...etc.). L'Institut International de Réfrigération (IIR) a estimé qu'environ
15% de toute I'électricité produite dans le monde est utilisée pour les procédés de
réfrigération et de climatisation de divers types. L'utilisation des cycles de
réfrigération ordinaire ont deux inconvénients a savoir l'utilisation des fluides
réfrigérants polluants (ces fluides ont des impacts négatifs sur I'écosysteme) et sa
dépendance totale sur l'utilisation d’énergie électrique qui est trés onéreuse. Pour
cette raison, la tendance actuelle est I'exploitation de I'énergie solaire afin de
préserver l'environnement et réduire les codts de refroidissement. A cette fin, il existe
de nombreuses techniques qui permettent la conversion de I'énergie solaire en
énergie électrique ou en énergie thermique en fonction de la technologie utilisée, afin
d’alimenter les cycles de réfrigération.

Pour réduire la consommation d'électricité dans les climatiseurs ordinaires, nous
proposons l'utilisation d’'une machine de climatisation solaire a éjecteur. Le but
principal de l'utilisation de I'éjecteur est de remplacer le compresseur mécanique
dans le climatiseur normal. L’'objectif principal de cette étude est la production d'air
conditionné a partir d’'une énergie solaire thermique. Nous avons développé un
procédé particulier basé sur la modélisation d'une machine de climatisation a éjecteur
couplé & un concentrateur solaire linéaire. Le systeme envisagé comporte un
générateur relié au concentrateur solaire linéaire, un condenseur, un évaporateur et

un éjecteur. A la sortie du condenseur, le fluide moteur est mis sous pression grace a



une pompe alors que le fluide générateur traverse un détendeur. La recherche de
l'optimisation du fonctionnement de la machine et le choix du fluide frigorigéne (fluide
de remplacement non CFC) sera conduite a travers un modele précis qui integre tous
les composants de ce systeme. Ce modele sera utilisé pour tester le comportement
thermique de la machine en fonction de :

e La nature du réfrigérant (fluide frigorifique pur ou en mélange) ;

e La température de la source chaude (Tg), la température de la source froide (Te)

et la source intermédiaire (Tc) ;

¢ Le rendement thermique du concentrateur solaire utilisé.

Cette thése est divisée en cing chapitres qui sont structurés comme suit :

u Dans le premier chapitre, nous évoquons la littérature scientifique ou un état
de I'art est établi sur les systemes de réfrigération a éjecteur.

» Le deuxiéme chapitre traite prioritairement le concentrateur solaire, qui est
subdivisé en deux parties. La premiére partie est une étude numérique dédiée a la
détermination des performances d'un concentrateur cylindro-parabolique
fonctionnant dans des conditions climatiques différentes selon les régions
sélectionnées. La deuxiéme partie est consacrée a I'étude expérimentale et
numeérique d’un réflecteur linéaire de Fresnel.

u Le troisieme chapitre permet de mettre en évidence les équations qui
gouvernent le sous-systeme de réfrigération a éjecteur. Nous utilisons un modéle
monodimensionnel d’un éjecteur qui fonctionne en mode critique. De plus, nous
avons étudié l'influence des caractéristiques thermodynamiques des réfrigérants
sélectionnées sur les performances thermiques de ce sous-systeme. Une étude
paramétrique est menée, pour déterminer l'influence des conditions opératoires sur
les performances thermiques de sous-systéme.

u Le quatrieme chapitre est attribué pour calculer la charge de climatisation
d’'un hall pédagogique (salle de conférence et de soutenance).

» Dans le cinquieme chapitre, on évalue les performances totales du systéme
de climatisation solaire a éjecteur aprés le couplage des trois sous-systemes.

Nous terminerons cette thése par une conclusion générale et des perspectives.
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1. ETATDE L’ART

1.1. Production du froid

Durant I'hiver de XVllle siécle, le refroidissement a commencé a utiliser la neige,
ou les blocs de neige sont stockés dans des boites isolées jusqu'a ce qu'il soit utilisé
en été. En 1918, le premier réfrigérateur automatique a été produit sur les marchés
américains par KELVINATOR. Le design et la fabrication des machines de
congélation des aliments a commencé en 1927. Ensuite, [lindustrie de
refroidissement a été répondue dans plusieurs domaines (climatisation, le transport
alimentaire froid, en gardant le sang, ... etc.).

Le systéme de refroidissement se base sur le transfert de chaleur d’'une source
froide vers une source chaude. Il est donc impératif de travaillé pour réaliser cette
conversion énergétique selon la deuxieme loi de la thermodynamique.
Habituellement, le systéme de refroidissement est un systeme fermé, ce qui permet:
e D’éviter la pollution de I'environnement ;

e Contrdle le débit du réfrigérant ;

e Elimination de I'humidité et de I'air du circuit de refroidissement.

L'efficacité du cycle de refroidissement dépend de nombreuses variables,
comme les températures, les pressions a différents points du cycle de
refroidissement, la vitesse d'écoulement du réfrigérant et I'énergie consommeée par
les éléments du cycle.

Il existe plusieurs méthodes pour la production du froid, qui sont :

1.1.1. Mélanges réfrigérants

Les mélanges réfrigérants se basent sur les propriétés colligatives des solvants,
tels que la tension de vapeur, le point d'ébullition, la pression osmotique, le point de
solidification et le point de congélation. La dissolution de certains substances(solides
ou liquides) dans un solvant en les mélangeant, absorbe une quantité de chaleur

égquivalente a sa chaleur latente de fusion, tels que le cas de mélange de Calcium



avec la neige, ou la température de congélation du mélange diminue de 0°C & -5°C

[3].
1.1.2. Détente d’'un gaz parfait

Avec cette méthode, le froid est produit par la décroissance des températures
d’'un gaz soumis a une détente avec/ou sans production de travail extérieur, comme
indiqué ci-dessous

1.1.2.1. Détente avec production de travail extérieur

La détente des gaz fournit de I'énergie mécanique qui dépens de la chaleur
gu’ils contiennent. Donc, suite a cette détente, la température du gaz baisse ce qui se
traduit par une production de froid. Ce principe est appliqué dans les machines
frigorifiques utilisées pour la liquéfaction des gaz difficilement liquéfiables tels que I'air
ou ses composants et dans les installations centrales de traitement de gaz en
S'appuyant sur un turbo-expander.
1.1.2.2. Détente sans production de travail extérieur

Quand le gaz parfait se dilate librement sans fournir de 'énergie mécanique, sa
température diminue tout en maintenant I'enthalpie constante, c’est la détente
isenthalpique, comme on l'appelle la détente de Joule-Thomson [3].

1.1.3. Evaporation d’'un liquide pur

Cette méthode dépend de I'utilisation d’'un gaz liquéfié qui s’évapore en
absorbant la chaleur du corps a refroidir. Ce corps lui céde une certaine quantité de
chaleur correspondante a la chaleur latente d’évaporation du liquide.

1.1.4. Réfrigération thermoélectrique (effet Peltier)

En 1834, le physicien francais Jean Charles Peltier (1785-1845) découvrit que le
passage d’'un courant continu dans une jonction de deux métaux différents (métaux
ou semi-conducteur) provoque un dégagement ou une absorption de chaleur a cette
jonction suivant le sens du courant. C’est un moyen trés simple de faible efficacité
utilisé particulierement au bord des véhicules spatiaux, refroidissement des
microprocesseurs, capteurs CCD, systémes de guidage et dans les petits

réfrigérateurs de laboratoires [3].



Figure 1. 1 montre les différents domaines de refroidissement solaire ; parmi
ces types de refroidissement, il y a 'axe de la climatisation solaire qui fait I'objet de
cette these scientifigue. Généralement, le systéme de climatisation solaire se
compose de trois sous-systemes: le sous-systéme de conversion d'énergie solaire, le

sous-systeme de climatisation et I'enceinte climatique.

- 0°C
Air-
conditioning
5°C
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Figure 1. 1: Les différents types des cycles de refroidissement solaires [4, 5].

Le cycle approprié a chaque application dépend des exigences de la demande
de refroidissement a savoir : la puissance, les niveaux de température de I'objet a
refroidir ainsi que de I'environnement. Selon la Figure 1. 1, 'énergie solaire n’est pas
utilisée directement, mais nécessite un systeme de conversion. A partir du flux de
I'énergie solaire il y a deux voies importantes, a savoir :
e La conversion de I'énergie solaire recue par les collecteurs solaires en énergie

thermique ;

e La conversion électrique (systeme photovoltaique), ou I'énergie solaire collectée

est transformée en électricité.



D’aprés ces deux principes de conversion d’énergie, on distingue deux types de
systéme de réfrigération entrainé par I'énergie solaire :
e Le systtme de réfrigération entrainée par I'effet thermique de I'énergie solaire
(utilisation de I'énergie calorifique) ou réfrigération solaire thermique.
e Le systéme de réfrigération entrainée par I'électricité solaire ou réfrigération solaire

électrique.

A travers de cette thése, nous parlerons de I'un des axes du solaire thermique,
qui est la technique de la climatisation solaire a éjecteur. Nous allons commencer
d’abord de donner un profil historique et scientifique de I'éjecteur, puis ces méthodes
d'utilisation dans les domaines industriels en particulier son utilisation dans différents

cycles de refroidissement.

1.2. Recherche bibliographique

Le systéme de réfrigération a éjecteur est une alternative tres intéressante. |l
peut étre utilisé avec I'énergie renouvelable et durable et couplé a une station de
cogénération. Ce systéme présente un avantage consistant a utiliser plusieurs types
de fluide frigorigene avec un intérét particulier a ceux respectueux de
I'environnement. Il y a d'autres avantages tels que : une construction simple du
systeme, une longue durée de vie, un codt d'investissement et d’entretien faible. Les
principaux inconvénients sont les valeurs faibles du coefficient de performance (COP)
et les difficultés de la conception d’éjecteur, Ceci limite considérablement ['utilisation
de ce systeme.

Les premiers systéemes de réfrigération a éjecteur ont été commenceés au début
du vingtieme siécle et ils ont été utilisés dans les machines a vapeur. L'éjecteur est
connu depuis trés longtemps. Il a été inventé par Henry Giffard en 1858, ou il a utilisé
I'éjecteur comme un remplacant de la pompe mécanique a liquide. L’éjecteur a été
utilisé pour pomper l'eau liquide du réservoir de la chaudiere. En 1869, Schau
introduit tout d'abord une tuyere convergente-divergente pour obtenir un effet
d'aspiration plus grand [6].

En 1910, Maurice Leblanc a utilisé I'éjecteur dans le premier systéme a jet de

vapeur de réfrigération [5, 7]. Ce systéme a connu une vague de popularité au cours



des années 1930 pour la climatisation des grands batiments [5, 8]. L’éjecteur est un
élément essentiel dans le domaine de la réfrigération, la climatisation, le
dessalement, le raffinage du pétrole et les industries chimiques. En outre, les
éjecteurs font partie intégrante des colonnes de distillation, des condenseurs et

d'autres processus d'échange de chaleur.

1.2.1. Généralités sur la technologie des éjecteurs

Les éjecteurs sont des appareils a jet, ils se caractérisent par I'absence des
pieces mobiles et aucune exigence pour la source d'énergie supplémentaire. lls ont
des dispositifs statiques destinés a aspirer, comprimer ou meélanger des vapeurs, des
gaz, des liquides et des fois des solides a travers la détente d’'un fluide primaire
moteur (flux primaire). lls se composent a trois chambres principales comme il montre
la Figure 1. 2, les chambres sont : i) la chambre d'aspiration (une buse) contenant un
bec sous forme d’une tuyére motrice, la forme de la tuyere varie en fonction du
régime de travail de I'éjecteur; ii) la chambre de mélange a section cylindrique
constante ; iii) le diffuseur.

Pression intermédiaire

Fluide primaire Effet de compression
haute pression Mélange des deux fluides P

Vitesse supersonique

Col de la tuyére primaire
Vitesse sonique (Mach=1)

Mélange des deux fluides
Vitesse subsonique

Fluide entrainé a
basse pression

Figure 1. 2 :La géométrie et les sections d’éjecteur[9].

Dans l'éjecteur, le flux de vapeur primaire du générateur s'accélere a travers le
bec de la buse de I'éjecteur, créant une faible pression a la sortie de la buse. Cette

pression est inférieure a la pression dans I'évaporateur, donc la vapeur est aspirée de



10

I'évaporateur. Dans la zone de mélange, a la fin de la section convergente, les deux
flux sont mélangés. Aprés le mélange, le flux combiné devient un écoulement
supersonique. Un choc transversal se produit le long de la zone a section constante
pour équilibrer la différence de pression. Aprés le choc, la vitesse du flux combiné
devient subsonique et se réduit davantage dans le diffuseur. Dans le cas des
machines de réfrigération, la vapeur a la sortie de I'éjecteur se dirige vers le
condenseur avec une pression (P4<Pc). Apres le condenseur, une partie du fluide de
travail liquide est pompé vers le générateur et le reste vers I'évaporateur, atteignant la
pression d'évaporation par un étranglement dans le dispositif d'expansion. Mais dans
le cas d’un éjecteur qui dégage dans l'air ambiant, la pression (P4) est égale a la

pression atmosphérique.

1.2.2. Classification des éjecteurs

Selon le tableau 1. 1, les éjecteurs peuvent étre classés par : la position de la

buse, la conception de la buse de la chambre d’aspiration et le nombre de phases.

1.2.2.1. Position de la buse

La configuration de I'éjecteur est généralement classée en deux catégories en
fonction de la position de la buse, cela affecte le lieu de mélange pour le flux primaire
et secondaire [10-12].

e Ejecteur de mélange a zone constante (the constant-area mixing ejector (CAM)): la
sortie de la buse est dans la section constante de l|'éjecteur, ou les fluides
primaires et secondaires se mélangent dans cette zone ;

e Ejecteur de mélange a pression constante (the constant-pressure mixing ejector
(CPM): la sortie de la buse est dans la chambre d'aspiration avant la chambre fixe.
Les flux primaires et secondaires se mélangent dans la chambre d'aspiration a
cette pression. La pression des flux de mélange reste constante le long de la

chambre depuis la sortie de la buse jusqu'a l'entrée de la section a surface

constante.
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e

Constant Area Model

Constant Pressure Model

Figure 1. 3 :La configuration de I'éjecteur selon la position de la buse [11].
L’éjecteur de mélange a pression constante est plus optimal que le modéle de

section constante car il génere de meilleures performances [13-16].

1.2.2.2. Conception de la buse de la chambre d’aspiration

La géométrie de la buse influe sur le fonctionnement de I'éjecteur. Selon le
besoin désiré d'exploiter de I'éjecteur, il y a deux formes de la buse de la chambre
d’aspiration, la 1ére est la buse convergente et la 2éme est la buse convergente-
divergente [10].

e La buse convergente : dans ce cas I'éjecteur fonctionne en régime subsonique et

peut atteindre au maximum une condition sonore a la sortie de la chambre
d'aspiration. Les éjecteurs subsoniques n’ont pas été concus pour étre utilisé avec
de grands fluides compressifs, mais ils sont utilisés dans les applications qui
fournissent une faible perte de pression. Les principales utilisations de ce type
sont:
oDans les centre de traitement du gaz, il peut étre employé dans les
équipement des surfaces pour les gaz d'échappement [10, 17] ;
oDans les systémes de piles a combustible a membrane échangeuse de
protons (PEMFC) [10, 18-23] ;
oDans les centrales électriqgues a combustion en boucle chimique (CLC)[10, 24,
25];
oDans les systemes de réfrigération a éjecteur qui repose sur COz2 transcritique
(TERS)[10, 26, 27].
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Comme elle montre la Figure 1. 4, I'éjecteur subsonique fonctionne selon trois
modes différents, ces modes sont : le mode critique, le mode sous-critique et le mode

de dysfonctionnement (retour d’écoulement) [10].

a b
Secondary 4 | ! lSub-Cl tlcall
mass-flow y . I |
rate Critical Sub-critical | Back-flow |
mode | mode
I ! Back | Secondary flow
| flow |
|
I [ I
I | -
I | _ — o Primary flow
| : _
i o - -
Back-pressure Primary pressure

Figure 1. 4 : Modes opérationnels d’'un éjecteur subsonique[10].

La Figure 1. 4(a) représente le mode opérationnel avec une pression de flux
primaire fixe et la Figure 1. 4(b) illustre le mode opérationnel avec une contre-
pression fixe (la pression critique fixe). Maintenant, nous allons expliquer les trois
modes qui peuvent se produire dans I'éjecteur et leurs impacts sur le travail de
I'éjecteur. Les modes sont :

oLe mode critique est le cas d’étranglement du flux primaire dans la gorge de la

buse et le flux secondaire reste constant ;

oComme on le sait, la vitesse change en contraste avec la pression, et cela

explique le mode sous-critique d’un éjecteur ou le flux primaire n'est pas
obstrué et il y a une forte dépendance entre le flux secondaire et la valeur
critigue de pression a la sortie du diffuseur. Dans ce cas, la pression de
mélange (P4) a la sortie du diffuseur est supérieure a la pression critique du
condenseur (P*c) et inférieure ou égale a La pression marginale supérieure
de I'éjecteur (Pco);

oLe mode de dysfonctionnement (retour d’écoulement) ou le flux secondaire est

inversé, provoquant un dysfonctionnement complet de I'éjecteur.

e La buse convergente-divergente : avec cette conception I'éjecteur fonctionne en

régime supersonique. Les éjecteurs supersonigues sont utilisés lorsqu'il est
nécessaire de générer une grande différence de pression, ou en régime

supersonique le flux primaire peut entrainer une grande quantité de flux
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secondaire en raison de la pression plus basse a la sortie de la buse et la force de
propulsion élevée. Les principales applications de ce type sont dans I'applications
énergétiques tels que :
oLes systemes de recirculation des piles a combustible [10, 28], a savoir les
piles & combustible & carbonate fondu [10, 29, 30] et les piles a oxyde solide
[10, 31, 32];
oLes centrales électriques a éjecteur [10, 33, 34];
oLes systémes a cycle organique de Rankine avec un éjecteur (CORE) [10, 35];
oLes systemes de réfrigération a éjecteur (SRE), qui sont le cceur de cette
these.

La méme chose pour I'éjecteur supersonique, il a trois modes différents de
fonctionnement, ceci est évident dans la Figure 1. 5. Les modes sont: le mode
critigue, le mode sous-critigue et le mode de dysfonctionnement (retour
d’écoulement) [10].

Secondary 4 [ ' " I |
mass-flow I | Sub-gitical | Critical
rate Critical l Sub-critical Back-flow miode mode
mode | mode [ [ I
| I Seqondary flow
|
| ' !
| I |
| [ | I
| e = Primary flow
|
| ' !
L - ] »
Back-pressure Primary pressure

Figure 1. 5: Modes opérationnels d’'un éjecteur supersonique [10].

(a) la pression de flux primaire fixe et (b) la contre-pression fixe (la pression critique
fixe).

En mode critique, les deux flux (primaire et secondaire) sont étranglés. Ce
phénomene physique est trés important pour le flux secondaire, puisque le flux
primaire est acceéléré jusqu'au col de la buse convergente-divergente, produisant une
baisse de pression statique dans la section de mélange (apres le col), ce qui a pour

effet d'entrainer le flux secondaire. Donc les deux flux sont mélangés et une onde de
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choc peut prendre place dans la fin de cette section. Il en résulte un accroissement
de la pression statigue du mélange et une baisse de sa vitesse, qui devient
subsonique. Le diffuseur permet de transformer la vitesse résiduelle en augmentation

de pression statique de maniere adiabatique.

1.2.2.3. Nombre de phases

Selon I'état de la matiére des fluides (primaire et secondaire) écoulant dans

I'éjecteur, on peut classer I'éjecteur en deux modes comme le montre la Figure 1. 6.

gaz-gaz
monophasiqu
e

liquide-

liquide
Ejecteur .

€jecteur de

_~"|condensation
diphasique £ .

~_un €jecteur a
deux phases

Figure 1. 6: classification des éjecteurs selon le nombre des phases.

Pour I'éjecteur de condensation, le flux primaire se condense dans I'éjecteur. Ce
type d’éjecteur est un dispositif tres complexe, puisque ses phénomeénes physiques
sont tres complexes rendant la modélisation tres difficile, cet éjecteur combine un
écoulement d’un liquide sous-refroidi et un écoulement d’'une vapeur moyennant quoi
un courant de liquide est formé par condensation, qui a une pression de stagnation
potentiellement supérieure a la pression d'entrée [10, 36-39]. Le phénoméne de
changement de phase est régi a la fois par le transfert de chaleur a deux phases et
par le mélange, favorisé par la vitesse relative élevée et la grande différence de
température entre les courants de vapeur et de liquide. La vapeur se condense sur le
courant liguide et la quantité de mouvement du liquide augmente en conséquence. Le
processus de condensation rapide provoque des ondes de choc résultant en un état

completement liquide en aval du choc.
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Quand I'éjecteur a deux phases, le mélange sort de I'éjecteur en deux phases
(mélange de gaz et liquide), pour ce genre d’éjecteur, les études menées sont tres
limitées [10].

Tableau 1. 1: La classification des éjecteurs.

parametre condition classification Remarques
Ejecteur de mélange a zone constante CAM .
La position de _ _ pe'\ffglllrﬁ%ece
la buse Ejecteur de mélange a pression constante CPM par rapport a
I'éjecteur CAM
La conception Ejecteur
de la buse de la La buse convergente subsonique /
chambre : Ejecteur
d'aspiration La buse convergente-divergente supersonigue /
Le
Lo Flux . N
Flux primaire : meélange a
secondaire la sortie
La possibilité
d'un mélange
; N diphasique.
vapeur vapeur vapeur Elve;tiﬂrra La possibilité de
P formation
d’ondes de
choc.
Pas d'ondes de
. R choc ;
liquide liquide liquide Ell?cltj%’é a Le flux
Le nombre de q monophasique
phases uniguement
Ecoulement
diphasique
avec
P P éjecteur de condensation
vapeur liquide liquide condensation de flux
primaire ;
Fortes ondes
de choc
Flux
diphasique ;
- . ; Ejecteur La possibilité de
Liquide vapeur diphasique diphasique formation
d’ondes de
choc.

Le domaine qui nous intéresse est le domaine du refroidissement qui est basé
sur l'utilisation de I'éjecteur dans le cycle frigorifique. Généralement, les éjecteurs ont
deux applications principales dans les systemes de réfrigération :

e Le systeme de réfrigération a éjecteur qui utilise un éjecteur de vapeur pour remplir

la fonction d'un compresseur ;
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e Le systeme de réfrigération a éjecteur a deux phases pour améliorer les
performances d’un systéme de réfrigération a compression de vapeur.

1.2.3. Technologies de réfrigération a éjecteur (SRE)

1.2.3.1. Systéeme de réfrigération a éjecteur seulement (SRES)

Les systemes de réfrigération a éjecteur seulement ont été largement étudiés
par de nombreux chercheurs comme le montre le Tableau 1. 2. L'éjecteur est la
composante essentielle de ces systemes. Ces systemes peuvent étre divisés en trois
sous-catégories: SRES standard, SRES avec un pré-refroidisseur et un préchauffeur
et SRES combiné avec un cycle de puissance. Dans ce qui suit, pour chaque sous-
catégorie, nous présentons une collection de la littérature existante concernant ces
systemes.

e SRES standard

Pour ce cycle, le générateur fournit une énergie thermique pour la vaporisation
du fluide de travail. Lorsque les conditions de saturation sont atteintes, un débit a
haute pression (flux primaire) est envoyé a la buse de I'éjecteur entrainant le flux
secondaire de I'évaporateur. Aprés, on obtient un mélange qui envoie au condenseur
ou la condensation se produite avec un flux de chaleur rejeté dans l'environnement.
A partir de 13, le liquide se divise comme suit: une partie se dilate isenthalpiquement a
travers le détendeur et introduite dans I'évaporateur produisant l'effet de
refroidissement souhaité; l'autre partie est pompée vers le générateur par une
pompe. Donc, le réle de I'éjecteur est « I'entrainement du flux secondaire de
I'évaporateur » et « la recompression de la vapeur dans le diffuseur avant de sortir au
condenseur ».

Ejector

' ——  Condenser

\—l

Throttle
valve

Evaporator —

Generator '—‘@‘—

Pump

Figure 1. 7 : Un systeme standard de réfrigération a éjecteur seulement (SRES).
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Dans ce systeme, la pression statique du fluide de travail peut étre contrélée en
réduisant ou en élevant la température du générateur. Cela signifie que les conditions
de fonctionnement de ce systeme peuvent étre réglées, cela affecte le rapport
massique (w) de I'éjecteur, le coefficient de performance du systéme (COP) et la
charge de refroidissement [40, 41].

Les travaux scientifiques les plus importants accomplis dans cet axe est le
travail de D.-W. Sun (1999) [42], le travail de Dorantés et al. (1995) [43], le travail de
Chen, J. et al. (2014) [44], le travail de Riffat, S. B. et al. (2001) [45], le travail de
Aphornratana, S. (1997) [46], le travail de Shestopalov, K. O. et al. (2015) [47] et le
travail de D.-W. Sun (1996) [48]. Pour plus de détails sur ces travaux, voir le Tableau
1. 2.

e SERS avec pré-refroidisseur et préchauffeur

Dans certains cas, un régénérateur (préchauffeur) et un pré-refroidisseur sont
ajoutés au SRES pour augmenter le COP du systeme (Figure 1. 8).Dans ce genre
des cycles, le réfrigérant arrivant du condenseur est chauffé et refroidi avant de
traverser le générateur et I'évaporateur, ce qui réduit la chaleur pénétrante dans le

générateur et la charge de refroidissement vers I'évaporateur.

Ejector
Regenerator——— Condenser
Generator Precooler
Throttle
valve
Evaporator

Figure 1. 8: Un systeme de réfrigération a éjecteur avec pré-refroidisseur et
préchauffeur.

Le réfrigérant liquide retournant au générateur est préchauffé par le régénérateur en
utilisant le réfrigérant chaud provenant de la sortie de I'éjecteur. Le liquide qui va du

condenseur a l'évaporateur est refroidi avant d'entrer a I'évaporateur a travers le
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liquide qui sort de I'évaporateur, ou le point d'échange de chaleur est le pré-
refroidisseur.
Les travaux scientifiques les plus importants effectués sur ce cycle est le travail

de Huang, B. J.et al. (1985) [49], et le travail de Sun, D.-W. et al. (2005) [50].

e SRES combiné avec un cycle de puissance

Ce cycle propose de combiner le cycle de Rankine et le cycle de réfrigération a
€jecteur par I'ajout d’'une turbine entre le générateur de vapeur et I'éjecteur comme le

montre la Figure 1. 9.

Ejector

Condenser

l

— -

:
Throttle

valve

Evaporator |

. ——  Generator -
Turbine

Pump

Figure 1. 9: Un systeme de réfrigération a éjecteur combiné avec un cycle de
puissance.

Ce cycle permet de produire concurremment I'énergie électrique et le froid avec
une seule source de chaleur par I'exploitation des pertes de chaleur résultant pendant
la production électrique. Cette chaleur peut étre utilisées a une autre fin pour faire
fonctionner un cycle de réfrigération a éjecteur, et ceci en reliant les turbines avec un
générateur.

Les travaux scientifiques les plus importants effectués sur ce cycle est le travalil
de Zheng, B. et al. (2010) [51], et le travail de Invernizzi, C. et al. (2005) [52].

Maintenant, nous allons parler sur les fluides frigorifiques utilisés théoriquement

et expérimentalement dans les systémes de réfrigération a éjecteur seulement
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(SRES). Le Tableau 1. 2 contient un résumé sur les fluides frigorigénes utilisés dans

les études scientifiques antérieures.

Tableau 1. 2 : Résumé bibliographique sur les réfrigérants utilisant dans SRES.
(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

e Th e . Te . COP Qe
Références Exp Réfrigérants Tg [°C] [°C] Tc [°C] % [KW]
Eames, I. W.
et al. (2007) Exp R245fa 100-120 8-15 30-40 25-70 4

[53].
Riffat, S. B. et
al. (2001) [45], | EXP CH3OH 80-100 | (-2)-14 | 16-28 20-40 | 05
Shestopalov,
K.O.etal. | Exp R245fa 90-100 8 2038 | Ao | 12
(2015) [47]. '
Da-WenSun
(1996) [48]. Exp H-0 95-130 | 5-15 25-45 5-75 5
Aphornratana, ) ) ) i
S. (1997) [46]. Exp H-0O 120-140 | 2,5-16 22-32 10-40 2
Chunnanond,
K. etal. (2004) | Exp H.0 120-140 | 5-15 22-36 | 28-48 3
[54].
Huang et al.
(1085) [49]. Exp R113 65-80 7-12 28-45 16-24 1,6
R11, R22, R114,
Dorantes et al. R123, R133a, R134a,
(1995) [43]. Th 511 ;‘zlb’ S}: ﬁ% 90-130 | 10-20 25 10-25 /
a, )
H20, R11, R12,
R113, R21, R123,
D.-W. Sun Th R142b, R134a, 80-90 | (-5)-56 | 25-30 | 2-50 /
(1999) [42]. R152a, RC318,
R500.
L. T. Chen
T(19.78% [|535] : Th 111113 76 27 67 8225 3,5
yagi, K. P. e _ _ _ N
al. (1985) [56]. | " R113 7090 | 05 | 3035 | 1990 | !
F.C. Chenet
al. (1087) [57]. Th R11 80-104 | (-1)-20 | 30-55 15-42 /
’?'2%8;') %z;](' Th H20 165 48 | 44-50 | 40-60 | 100
R134a, R152a, R290,
R430A, R600,
Chen, J. etal. | 1 R245fa, R600a, 75-125 | 0-16 | 27-43 | 550 5
(2014) [44]. R1234ze,
R436B
Sun, D.-W. et
al. (2005) [50]. Th TR123 80-90 5-10 30 19-29 /
Zheng, B. et 15a
al. (2010) [51]. Th R245fa 60-140 7 25 35 /
Invernizzi, C. 30-
et al. (2005) Th H20, R717, R134a 100-150 5 20-50 100 /
[52].

Dans le tableau 1. 2, j'ai donné un apercu des travaux précédemment meneés

sur les systémes de réfrigération a éjecteur seulement (SRES). Donc, les


http://www.sciencedirect.com/science/article/pii/0360544296000382?via%3Dihub#!
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performances du SRES dépendent fortement du fluide de travail et pour chaque
fluide frigorigéne il existe des conditions de fonctionnement appropriées.

Les études antérieures ont montré que les réfrigérants R134a, R152a, R141b,
R142b et finalement R600a donnaient le meilleur coefficient de performance. Il a été
observé que les fluides frigorifigues R134a et R152a sont appropriés pour des
sources chaudes de 70 a 80 °C et R717 est approprié pour des sources chaudes

supérieures a 90 °C.

1.2.3.2. Systéme de réfrigération a éjecteur relié a un collecteur solaire (SRECS)

La configuration du systeme de réfrigération a éjecteur relié un collecteur solaire
(SRECS) est similaire a celle du systeme de réfrigération a éjecteur seulement
(SRES). Dans ce systéme, la source motrice est I'énergie solaire thermique fournie
par un collecteur solaire et transférée en utilisant un fluide de travail intermédiaire
vers un générateur.

Ejector

———  Condenser

'

. S Throttle
] = 2 valve
i3] &z a
o o @ Evaporator —
8 @ © "@_ &

(=]

’ ’

Pump

Figure 1. 10 : Un systeme de réfrigération a éjecteur relié a un collecteur solaire
(SRECS).

Avec la prolifération de la technologie des énergies renouvelables, le SRECS a
ete largement étudié. L'application des éjecteurs dans les techniques de production
de froid solaire a été étudiée théoriquement et expérimentalement depuis longtemps.
Le travail de Riffat et al. (1996), a montré que la simulation numérique appliquée a la
prédiction de la performance d'éjecteur prédit des performances variables selon le
type de fluide frigorigene utilisé et la position du col de I'éjecteur [59]. Dorantes et al.

(2005), ont fait une simulation mathématique sur le comportement thermique et
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dynamique d'un systeme de réfrigération solaire de type éjecto-compression avec
une capacité de production de 100 Kg de glace par jour. lls ont utilisé dans leurs
travaux, un collecteur solaire sous vide comme un convertisseur d’énergie solaire en
énergie thermique. La performance de leur systéme est égale a 11%[60].

Pridasawas et al. (2004), ont utilisé une analyse exégétigue comme un outil
pour analyser les performances d'un cycle de réfrigération solaire a éjecteur.
L'analyse est basée sur les conditions suivantes: un rayonnement solaire égale a 700
[W/m?], une température d’évaporateur égale a 10 [°C], une capacité de
refroidissement égale a 5 [kW], le butane en tant que réfrigérant, la température
ambiante égale a 30 [°C] et la température de génération égale a 80 [°C] [61].

Chunnanond et al. (2004), ont mené une étude de synthese sur les applications
d'éjecteur dans les systemes de réfrigération [62]. Boumaraf et al. (2005) ont
présenté un modele permettant de calculer le facteur d’entrainement de I'éjecteur et
le coefficient de performance du cycle frigorifigue de la machine tritherme a éjecto-
compression en mode de fonctionnement nominal [16]. Boumaraf et al. (2007) ont
dimensionné des éjecteurs a pression constante et a section constante en régime
optimal avec les fluides R142b et R600a et ce pour une puissance frigorifigue de 10
[KW] [15].

Riffat et al.(2005), ont présenté un résumé des principales études sur les
éjecteurs et leurs applications au cours de la période de 1995 a 2005 [63]. Zheng et
al. (2010), ont proposé La combinaison entre le cycle organique de Rankine et le
cycle de réfrigération a éjecteur. Les gaz d'échappement de la turbine sont utilisés
comme fluide moteur dans I'éjecteur. Le R245fa est utilisé comme un fluide
réfrigérant. Un rendement thermique égale a 34,1%, un rendement effectif égale a
18,7% et un rendement exergétique égale a 56,8% ont été obtenus a une
température dans le générateur égale a 395 K, une température de condensation
egale a 298 K et une température d'évaporation égale a 280 résultats K. la simulation
montrent que la cycle proposé a un grand potentiel pour produire du froid et la plupart
des pertes d'exergie ont lieu dans I'éjecteur [51].

Le refroidissement solaire est entierement influencé par les données

meéteorologiques et géographiques de I'endroit ou il est installé[64]. Afin de garder le
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systeme en marche, nous devons ajouter un réservoir de stockage de chaleur et un
réservoir de stockage a froid si nécessaire[60, 65]. Selon Dorantes, R., et al.(1996)
[60], on peut ajouter un réservoir de stockage de chaleur comme un échangeur de
chaleur entre le générateur et le collecteur solaire, et c'est ce qui caractérisait le
travail de Boumeddane, B., et al. (2013) [14] et le travail de Ghodbane et al. (2015)
[66].

L,

Auxiliary Heater

Generator
Ejector

b Condenser

Solar Collector Thermal Storage
Throltle
valve
_Evaporator
Cold Stogyage

h

Figure 1. 11 : Une machine de réfrigération solaire a éjecteur équipé d'un réservoir
de chaleur et un réservoir de froid[4].

Le SRECS est divisé en trois sous-systemes: le sous-systeme de collecteurs
solaires, le sous-systeme de réfrigération a éjecteur et la charge de refroidissement.
Le collecteur solaire thermique est utilisé pour fournir de la chaleur a un générateur
en tant que source d'énergie principale du systeme. Un réservoir de stockage de
chaleur et un chauffage d'appoint est installé en tant que source d'énergie de
secours. Pour le fonctionnement stable du systeme, un réservoir de stockage a froid
est également inclus; cela aide le sous-systeme de refroidissement a éjecteur a gérer
les fluctuations de la charge de refroidissement. L'eau dans le réservoir de stockage
a froid est refroidie par le sous-systeme de refroidissement a éjecteur et assure le
refroidissement de la maison [4, 14, 60, 61, 65, 67].
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D’apres la littérature, il existe plusieurs collecteurs solaires qui ont été utilisés
comme générateurs d'énergie thermique pour produire l'effet de refroidissement. Le

Tableau 1. 3 contient certains de ces collecteurs.

Tableau 1. 3: Les collecteurs solaires et les systemes de stockage utilisés pour les

SRECS.
. Irradiation
Yy Collecteur Systéeme de | Surface - Rendement
Références solaire stockage [m?] sola|r2e [%]
[Wim?]
: Concentrateur
A('i’ggg')'?%’é]'\‘- cylindro- / 15 762-874 20
) parabolique
Capteur solaire
Huang, B. J., et al. plan a double
(1998) [69]. vitrage avec une / 68 (L) =0
surface sélective
Capteur solaire
Pridasawas, W., et plan a double
al. (2007) [61]. vitrage avec / / 700 48
surface sélective
; Collecteur
A'e?'zséoes-) *F?bft al | solaire a tube / / 536-838 31.9-50.7
) sous vide
Collecteur
Ers?g’é()'*?-) T;ﬁt al- | solaire & tube / 19,7-21,5 | 200-896 28-36
) sous vide
Capteur solaire
plan a simple
vitrage avec une / / 40
surface sélective
: Capteur solaire
N?ggbg'[’%[] al. plan & double / / 351-875 50
' vitrage avec une
surface sélective
Collecteur
solaire a tube / / 65
sous vide
Collecteur réservoir de
Dor?lrgg%,) ?éb]et al. solaire a tube stockage de 18 311 52
' sous vide liquide chaud
; Collecteur réservoir de
Prlg?s(%\(/)vg%, \[/X]" et solaire a tube stockage de 50 / a7
) ' sous vide liquide chaud
Collecteur réservoir de
Vagggo,)s[.%g]t al. solaire a tube stockage de 50 800 /
) sous vide liquide chaud
: Collecteur systeme de
é)aerrz‘g'lis(’zl\g'ﬁ?%ﬁj solaire a tube stockage a 12-22 / /
) sous vide froid
Gupta ,D. K., etal. | Centrale solaire
(2014) [75]. a tour (Héliostat) / 3000 800-900 &
Collecteur
Tglsrztzooufgg’ ['?é]et solaire a tube / 60-70 200-1100 52-92
) ) sous vide
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Le tableau 1. 4 résume les conditions opératoires et les performances des

systemes de réfrigération solaire a éjecteur qui ont été abordés dans la littérature par

de nombreux chercheurs scientifiques.

Tableau 1. 4 : Résumé bibliographique sur les réfrigérants utilisant dans SRECS.

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

Références E% Réfrigérants | Tg[°C] | Te[°C] | Tc[°C] ch/zp [Ev?/]

Al-Khalidy, N. Exp RII3 R114, | 60-100 | 10-18 | 4050 42 | 021

(1998) [68]. R7Tr O (max)

'\(Azad 1Xo')’ [9;76]" Exp H.0 84-96 6-13 21-38 | 17-32 5
S;T,'?E%%’ [ﬁéft Exp R600a 50-64 4-7 22-32 | 1520 | 2
W %Za&%?'['?-é]e_t Exp H20 110-135 | 2,5-10 | 21-30 50 /
Pﬁf‘?ﬁ%ﬁj [F;dft Exp R600a 83 9 21-29 | 20-58 /
';}fa{}%’gg)' féﬁ.t Th R141b 80-120 | (-6)-8 30-36 | 20-50 | 105
;rﬁ_a(sﬁ%is)’[\évi]’_ Th R600 85-125 | 5-15 37 20-40 | 5
A'eZ(z'%o% F?o?.t al. |1 R134a 82-92 | (-1000 | 3240 | 3,5-20 /
al oon G, | ™ R123 8 12 % S

_ R134a, R141D,
st | o BERE ) 6 | s | om | wa|
R600, R717
Ye(nz'oFi's)Htég]t.al' Th R245fa 90-110 | 12-20 | 3540 | 20-55 | 105
a0 (1908) [60 | T R142b 05 | (10 | 30 | 4 | 2
Vl(dz%lbeH)' '[8‘3;]"_"'- Th TR141b 80 8 32 39 | 105
Z{'gﬁs(g‘gg% \[’X]-_’ Th R600a 70-120 5-15 Tamo+5 | 35-48 | 3,5
Vazrz%%g?[’g]_a'- Th H20 90-110 | 5-15 30-40 | 1055 | 5

‘3(38'03;’ [%tﬁ'- Th R134a 85 8 Tam+AT | 30-53 6
De?zno'i’ll)v'['%%t. al. Th R141b 80-110 2-14 20-40 150 3,5
%“thz% 1[31-) ‘[<7-'5f_t Th H20 150 | (-11)-(-3) | 24-30 |n=148 | /

RIZ34y,
Zhang, T. J., et Th Rgglg,séé%’o, 150 12 50 n=151" | /
al. (2014) [85]. R600a. R601.
R744
Tashtoush, B., et Th R717, R134a, 80-100 8-12 28-40 59-67 /

*(ni) est la premiére efficacité énergétique du cycle de Rankine combiné avec un cycle de réfrigération solaire a

éjecteur.
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al. (2015) [86]. R600, R600a,
R141b, R152a,
R290,
R123
Tashtoush, B., et
al. (2015) ) [76]. Th R134a 26 Bars 8 30 52-54,7 7

Les valeurs présentées dans le Tableau 1. 3 et le Tableau 1. 4 représentent

une gamme indicative des conditions considérées dans chaque étude analysée.

1.2.3.3. Systéme de réfrigération d'éjecteur sans pompe mécanigue

Les systemes de réfrigération a éjecteur acquierent des avantages, ils ont une
tres longue durée de vie avec une maintenance réduite, une fiabilité élevée et aucune
piece mobile [61,14 ,4]. Selon Pridasawas, W., et al (2004) [61], la pompe
mécanique dans les systémes de refroidissement consomme tres peu d'électricité
(environ 0,18 % de I'énergie recue du collecteur solaire), mais elle nécessite plus
d'entretien que les autres pieces du systéme car c'est la seule piéce mobile du
systeme. Donc, pour remplacer la pompe, plusieurs solutions ont été trouvées:

e Systémes gravitationnels/rotatifs de réfrigération a éjecteur

Dans cette disposition, les échangeurs de chaleur sont placés sur des positions
verticales différentes, égalisant les différences de pression entre eux. Le générateur
de vapeur a la pression la plus élevée et I'évaporateur a la pression la plus basse.

Ejector

Evaporator

3 Difference of height
Evaporator-condenser

Condenser : :
Difference of height

Condenser-generator

Generator

Figure 1. 12 :Un systemes de réfrigération a éjecteur gravitationnel / rotatif[10].
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L’inconvénient majeur de ce systéme est I'exigence de différences d’hauteur
entre les trois échangeurs de chaleurs (générateur, évaporateur et condenseur) en
fonction de la nature du réfrigérant et les conditions opératoires pour chaque
réfrigérant. Cela nécessite d'augmenter la longueur de la tuyauterie entre les
échangeurs de chaleur, ce qui entraine une perte thermique accrue.

e Systémes de réfrigération a bi-éjecteur

Dans le systeme de réfrigération bi-éjecteur, un deuxiéme éjecteur diphasique
(vapeur/liquide) est utilisé pour remplacer la pompe et transporter le liquide primaire
vers le générateur pour alimenter la boucle motrice. En fonctionnement idéal de ce
systeme, il ne consomme pas d'électricité et dépend entierement de I'énergie solaire

ce qui le rend attractif.

Generator
Gas-liquid
ejector

—— Condenser —— —
Gas-gas
Throttle ejector
valve
Evaporator

Figure 1. 13 : Un systeme de réfrigération a bi-€jecteur [10].

e Systemes de réfrigération a éjecteur avec un effet de pompage thermique

Il'y a deux types de base de ce systeme, ils sont : un SRE avec des générateurs
multifonctions (GMF) ou un SRE avec un systéme d'alimentation de générateur sans
travail (AGST). Huang, B. J., et al. (2006) [87], ils ont introduit une étude du systeme
de réfrigération a éjecteur avec des générateurs multifonctions (GMF). Ce systeme
comprend deux générateurs constitués d'une chaudiere et d'une chambre

d'évacuation. La chaudiére chauffe le liquide et la chambre d'évacuation fournit I'effet
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de refroidissement. Le systeme est composé de plusieurs éléments, ce qui conduit a

une consommation d'énergie thermique.

Ejector .
) Condenser

o .
-

Evaporator

Expansion

|/ valve

valve
Solenoid valve . -
(VA)

T Solenoid valve (VB)

A

l Check

Y valve

— “ooling jacket

Heat source

—M_E e E \ Liquid tank
L Vapor "'f Check \
T p I valve| Evacuation
Y generator chamber

Generator A Generator B

Figure 1. 14 : Un systeme de refroidissement d'éjecteur avec des générateurs
multifonctions [87].

Selon Srisastra, P., et al. (2005), la configuration du systeme de réfrigération a
éjecteur avec un systeme d'alimentation de générateur sans travail (AGST) est
similaire a celle d'un systeme conventionnel[88], sauf que la pompe mécanique est
remplacée par un systeme d'alimentation du générateur sans travail. Ce systeme
d'alimentation transfére le liquide condensé accumulé au condenseur vers la
chaudiere au moyen de la gravité et de la pression du générateur. Par conséquent, le
condenseur doit étre situé au-dessus du générateur. Ce systeme d'alimentation
fonctionne alternativement entre une phase de remplissage et une phase de vidange.

Ceci est obtenu par la fermeture et I'ouverture des trois vannes: vanne A, vanne B et
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vanne C. Pendant la phase de remplissage, la vanne A est ouverte pendant que la
vanne B et la vanne C sont fermées. Ceci permet au liquide condensé du condenseur
de remplir le réservoir d'alimentation. Aprés qu'une quantité désirée de liquide s'est
accumulée dans le réservoir d'alimentation, la vanne A est fermée. Dans la phase de
vidange, apres fermeture de la vanne A, la vanne B est ouverte provoquant
l'augmentation de la pression dans le réservoir d'alimentation a la valeur de celle
dans la chaudiére. Ensuite, la vanne C est ouverte. Cela permet au liquide
d'alimenter la chaudiére par gravité. Cette phase de vidange dure jusqu'a ce que le

réservoir d'alimentation soit vide (tout le liquide est transféré a la chaudiere).

Ejector Condenser
—>

| >

A
Expansion
Valve
Evaporatop [
= < % Valve A

Q. O o . Valve B
° o —

Boiler Valve C
o 0 |
o O

Figure 1. 15:Un systeme de refroidissement d'éjecteur avec un systeme
d'alimentation de générateur sans travail [88].
Les vannes C et B sont ensuite fermées et la phase de remplissage commence.
En pratique, la vanne C peut étre remplacée par un clapet anti-retour. Cela rend le
systeme plus simple puisque seulement deux vannes de régulation (vanne A et

vanne B) sont nécessaires.
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e Systémes de réfrigération a caloduc avec un éjecteur

Cette technologie est intéressante car nous permet d'obtenir un systeme
compact et performant a la fois. L'ensemble du cycle se compose principalement un
générateur, un éjecteur, un condenseur, une pompe capillaire a la place de la
structure de méche, un détendeur et un évaporateur. Le cycle de base de ce systeme

est illustré dans la Figure 1. 16.

Heat out (Q,)

Condensate flow

_’.E-F‘-rﬁf- e L e R L e s By Wy e e e T e Sy S F T STy
S -— Cond ]
—_— —— 1 y
ondenser r
— S — I
_— -
3
) o DT T e e R S o

T T

Heat in {Q¥ ) Wick Evaporator

Figure 1. 16 : Un systeme de réfrigération a caloduc / éjecteur [89].

Une faible chaleur est ajoutée au systeme a travers le générateur. Ensuite, le
fluide de travail s'évapore et s'écoule a travers la buse de I'éjecteur. Par conséquent,
il se dilate et contribue a la diminution de la pression dans I'évaporation. Dans le
condenseur, une partie du fluide de travail est renvoyée au générateur par l'action de
la méche, tandis que le reste est expansé a travers la vanne de détente vers
I'évaporateur. On sait que la climatisation et la réfrigération sont généralement
effectuées a l'aide de systemes de compression de vapeur qui sont alimentés par
I'électricité produite par les grandes centrales; mais comme le montre la Figure 1. 16,
il n'y a pas d'utilisation d'électricité dans le systeme de réfrigération a caloduc /
éjecteur.

Le Tableau 1. 5 résume les conditions opératoires et les performances des
systemes de réfrigération solaire a éjecteur qui fonctionnent sans pompe mécanique.
Ces travaux scientifiques ont été abordés dans la littérature par de nombreux

chercheurs scientifiques.



Tableau 1. 5: Résumé bibliographique sur les techniques utilisées dans les

systemes de réfrigération a éjecteur en I'absence de la pompe mécanique.

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)
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Références g:p/ Latechnique Réfrigérants [Ig] [Ig] Tc [°C] Cg/?)P [I?V?/]
Systéme
Nguyen, V. >
gravitationnel
M., et al. EXp | ge réfrigération H20 90 10 35 30 7
(2001) [90]. a éjecteur
Systeme de
réfrigération a
Dai, Z., et al. éjecteur avec
: un effet de ) ) ) ) '
(2012) [91] Exp ffet d R134a 75-80 | 10-18 | 31-36 8-13 15
pompage
thermique
Un SRE avec
Wang, J. H., d Yz
es génerateurs 6,7- } 0,56-
et al[.9(22]OO9) EXp | " hultifonctions R365mfc 90 21.3 40 18,2-37,1 1.20
) (GMF)
Un SRE avec
Huang, B. J., des géné
générateurs
et al[.8 (72]006) EXp | " hultifonctions R141b 90 8 32 22 0,8
) (GMF)
Systeme de R11, R12
Shen, S., et DI e ’ '
Ay réfrigération a R22, R134a,
aI.{(gZﬁOS) Th bi-éjecteur R123, R502. 75-100 | 3-15 28-40 4-26 /
) R717, H20
Wang, F., et Systeme de
al. (2009) Th | réfrigération a R123 80-95 | 7-15 30-39 15-30 /
[94]. bi-éjecteur
Systeme
Kasperski, J. gravitationnel
2009) [95]. | TV | de refrigération H20 80 15 35 16 012
a éjecteur
: Systeme rotatif
Kasperski, J. | ¢, | ga'efrigération H20 90 15 35 16 0,08
(2010) [96]. a éjecteur
; Systéeme de
Riffat, S. B. DY VS
’ ; réfrigération a H20, CHsOH
et al[.9(71]998) Th caloduc avec un CaH<OH 80-100 | 5-10 24-32 40-70 /
) éjecteur
; Systeme de
Ziapour, B. SIS
; réfrigération a
M.,[é%(])10) Th caloduc avec un H20 90-100 | 10-15 | 30-32 30-50 1-5,5

éjecteur

Ces systemes sont trés intéressants en raison des perspectives d'économie

d'énergie. Selon le Tableau 1. 5, tous les systemes proposés sont intéressants, mais

les performances sont faibles et il y a un manque de travaux expérimentaux a grande

échelle. Seule le systeme gravitationnel et le systeme de réfrigération a €jecteur avec

des générateurs multifonctions (GMF) ont été étudiés experimentalement.
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1.2.3.4. Systéemes de réfrigération a absorption avec un éjecteur (SRAbE)

L'absorption se réfere a un processus de sorption ou un sorbant liquide ou
solide absorbe ou desorbe les molécules de réfrigérant suivant le sens de I'apport de
chaleur. Dans le cas d’'un apport de chaleur, le sorbant libére le réfrigérant et dans le
cas contraire le sorbant absorbe le réfrigérant. La réfrigération par absorption est la
plus frequemment adoptée pour les systemes solaires de réfrigération. Elle ne
nécessite que trés peu ou pas de puissance électrique, et pour la méme capacité, les
dimensions physiques d'une machine a absorption sont plus petites que celles d’une
machine a adsorption en raison du fort coefficient de transfert thermique de
I'absorbant.

Ces systémes fonctionnent avec tout type de sources de chaleur, mais leurs
coefficients de performance (COP) plus faible par rapport aux systémes
conventionnels a compresseur. L'addition d'un éjecteur est suffisant pour améliorer
I'efficacité de ces systemes, car cela permettra un plus grand débit de fluide
provenant de I'évaporateur[40]. Ces systemes peuvent étre divisés en deux sous-
catégories: un SRADE standard et un SRAbE combiné avec un cycle de puissance.
Pour les SRAbE standards, il y a deux configurations pour connecter I'éjecteur avec
le reste des éléments du cycle, elles sont comme suite:

e Le flux primaire de la solution échangeur de chaleur, le deuxieme flux de

I'évaporateur, le mélange est envoyé a la matiere absorbante ;

Generator Condenser

Throttle

Solution Heat valve

Exchanger

Pump i~ Ejector

l
Absorber ———  Evaporator

Figure 1. 17 : Un SRADE: le mélange est envoyé a la matiere absorbante [10].
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e Le flux primaire du générateur, le deuxiéme flux de I'évaporateur, le mélange est

envoyé au condenseur.

Ejector
Generator ——

Solution Heat
Exchanger

Throttle
Pump valve

Absorber

Condenser

Throttle
valve

Evaporator

Figure 1. 18 : Un SRADE: le mélange est envoyé au condenseur [10].

En ce qui concerne le SRAbE combiné avec un cycle de puissance, c’est une

technologie trés excellente, a travers laquelle nous pouvons obtenir une tres grande

efficacité, ceci est prouvé par le travail de Wang, J., et al. (2009) [98], ou ils ont relié

un SRADE et le cycle de Rankine. Leur systeme pourrait produire a la fois la

puissance électrique égale a 612,12 [KW] et une capacité de refroidissement égale a

245,97 [KW].

Le Tableau 1. 6 résume les conditions opératoires et les performances des

systemes de réfrigération a absorption avec un éjecteur (SRADE). Ce tableau a

montré les fruits des chercheurs scientifiques dans le domaine de SRAbE.
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Tableau 1. 6 : Résumé bibliographique sur les systemes de réfrigération a
absorption avec un éjecteurs (SRAbE)..

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

e Th/ Fluide de o o Tc COP Qe
Références Exp travail Tg [°C] | Te[°C] [°C] % [KW]
Chen, L.-T.

(1988) [99]. Th DME-R22 120-180 5 30-50 | 50-150 /
Sun, D.-W.,
et al. (1996) Th LiBr—H20 180-240 5-15 22-40 | 70-240 /
[100].
Jiang, L., et .
al.(2002) | Th | HBLZNCES | g7g 7 42 | 90-100 | 30
[101]. 3
Sozen, A, et
al. (2005) Th NHz—H-0 50-130 (-5)-5 | 25-40 | 60-80 /
[102].
Reddy, V. J.
P., etal. Th DMAC-R32 70-140 (-5)-15 | 20-34 | 40-120 /
(2005) [103].
Hong, D., et
al. (2011) Th LiBr— H20 120-150 5 40 80-120 /
[104].
Wang, J., et
al. (2009) Th NHs —H20 62 -5 31 / 858"
[98].
Sirwan ,R.,
etal. (2013) | Th | NH3—H.O | 65-120 | (-14)-14 | 20-50 | 40-85 /
[105].

D’aprés le Tableau 1. 6, Nous concluons que le couplage d’un systéme de
réfrigération a absorption avec un éjecteur combine les vertus des deux systemes
(absorption et réfrigération a éjecteur). Les études antérieures ont montré une
efficacité considérable de ce systéme ,ou le COP allant de 40 a 240%.

b

1.2.3.5. Systémes de réfrigération a adsorption combiné avec un systéme de

réfrigération a éjecteur (SRAJCE)

L’adsorption se référe a un sorbant solide qui attire les molécules de réfrigérant
sur sa surface par une force physique ou chimique, et ne change pas sa forme dans
le processus. Dans une machine a adsorption, le compresseur de la machine a
compression est remplacé par un adsorbeur ou un réacteur (compresseur thermique)

ou se déroulent les réactions d’adsorption entre le fluide frigorigéne et 'adsorbant.

*La somme de la charge de refroidissement et la puissance électrique qui ont été produit par le systéme.
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a: absorbeur ;

b : chauffage
d'appoint ;

(a)

— ¢ :condenseur;

— e évaporateur ;

—  g:générateur ;

j : éjecteur ;

k : détendeur ;

p1: pompe ;

—  pz:caloduc;

X1, X2 €t X3 :
échangeurs de chaleur;

— V1, V2, V3, V4 €t V5!
vannes.

(a) Principe du systéme de cycle combingé.

(b) ©) o
Sooond Nuid ——m—— To Genemior
—y 1
p— | . Heat
— Wiend @ Wi pEpe
Visgor
¥
@' Va
Vs L'EI -
Liztnghe gis Vapor
firom mdscrber
Liqpi
Evaporaior
(c) Production du froid
(b)  Production du froid pendant la journée avec un systéme de pendant la nuit avec un
réfrigération a éjecteur. systéme de réfrigération

a adsorption.

Figure 1. 19: Un systeme de réfrigération a adsorption combiné avec un systeme

de réfrigération a éjecteur[106].
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L'objectif principal de la machine d'adsorption est de fournir du froid pendant la
nuit, la relier & un éjecteur permettra le développement de cette machine et son
exploitation dans la fourniture de froid pendant la journée. Plus de détails sur le
principe de cette machine, nous recommandons de voir le travail de Li, C. H., et al.
(2002) [106] et de Zhang, X. J., et al. (2002) [107], le Tableau 1. 7 présente un

résumé de leur travail et les résultats obtenus.

Tableau 1. 7 : Résumé bibliographique sur le systéme de réfrigération a adsorption
combiné avec un systeme de réfrigération a éjecteur (SRAdCE).

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

iy Th/ Fluide de o o Tc COP Qe
Références Exp travail Tg [°C] Te [°C] [°C] % [KW]
Li, C. H., et
al. (2002) Th 13x — H20 120 10 40 40 /
[106].
Zhang, X. J.,
etal. (2002) | Th 13x — H20 150-200 5 30 33 0,15-0,34
[107].

Bien gue ce systéme puisse intéressant, mais les recherches sont trés limitées

et aucune donnée expérimentale est disponible pour le moment.

1.2.3.6. Systémes de réfrigération a éjecteur assisté par un compresseur a vapeur

(SRECV)

Le bas coefficient de performance (COP) du systéme de réfrigération a éjecteur

est le principal inconvénient de ce systéme; plusieurs tentatives ont été faites pour
ameliorer les performances de ce systéeme. A cet effet, un compresseur auxiliaire (un
booster) peut étre utilisé pour améliorer le systeme a éjecteur au prix d'une énergie
d'entrainement supplémentaire, ce dernier peut augmenter la pression du flux
secondaire de |'évaporateur. Il existe de nombreuses techniques qui peuvent étre
utilisées pour parvenir a cette fin, y compris le refroidisseur intermédiaire (échangeur
de chaleur interne), qui sera utilisé pour maintenir une pression intermédiaire, ou la
vapeur de I'évaporateur est d'abord amplifiée a la pression intermédiaire, ensuite le
flux du refroidisseur intermédiaire est envoyé a l|'éjecteur. Selon la littérature,

l'application d'un systeme de réfrigération a €jecteur assisté par un booster est
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amélioré la performance du cycle de réfrigération, ceci est illustré dans le Tableau 1.

8 qui contient un résumé des études préceédentes sur ces systemes.

Tableau 1. 8: Résumé bibliographique sur les systemes de réfrigération a éjecteur
assisté par un compresseur a vapeur (SRECV).

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

" Th/ [ Fluide de o o o COP Qe
Références Exp travail Tg [°C] Te [°C] | Tc [°C] % [KW]
Sokolov, M.,
etal. (1990) | Exp R114 86 (-8) 30 77 2.9

[108].
Huang, B. J.,
etal. (2001) | Exp | R141b, R22 68 (5)-5 | 35-55 | 50-80 3.9
[109].
R11, R142D,
R12, R134a.
R21, R152a.
sun, D-W. |, R113, 100 5 35-45 | 50- 80 /
(1998) [110]. R1%3
RC318, H.0,
R500
Da-Wen Sun 110 -
Qo7 [1g] | Th | HeO.R134a | 5-15 | 35-45 | 30-40 5
Sokolov, M.,
etal. (1993) | Th R114 76 4 50 85 35
[112].
Arbel, A., et
al. (2004) | Th R142b 100 4 50 | 32-152 35
[113].
Hernandez,
J1, etal. | Th R1420. 80-115 | (-10) | 30-40 | 10-50 1
(2004) [114].
Vidal, H., et
al.(2010) | Th R14L0. 80 8 32-34 | 80-90 10,5
[115].
Worall, M.,
etal. 2010) | Th | SHEOM. | 90-140 | (15) 35 | 80-130 3
[116].
Petrenko, V.

O. etal. | Th | R600,R744 | 80-140 | (-40)-0 | 28—40 | 40-90 10
(2011) [117].

Mansour, R.

B., et al. Th R134a 90 0 40 / 5
(2014) [118].
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Zhu, Y. and (-10) -
P. Jiang Th R134a 90 10 45-55 | 60-70 7-12
(2012) [119].

A travers le Tableau 1. 8, il montre clairement que le COP varie de 20 a 152
selon le systeme utilisé. Cependant, comme cette technologie nécessite de
I'électricité, I'évaluation de ces systémes devrait étre effectuée en tenant compte du
systeme énergétiqgue du pays analysé. Par exemple, I'ltalie a des colts d'électricité
plus élevés que dans d'autres pays, ou les pays en développement manquent
d'acces a I'énergie.

Ejector

—

Condenser

Throttle
valve
Evaporator

Generator —@7

Pump

Booster
compressor

Figure 1. 20 : un systéme de réfrigération a €jecteur assisté par un booster [10].

1.2.3.7. Systémes de réfrigération utilisant I'éjecteur comme une vanne d’expansion

La perte d'étranglement est l'une des pertes thermodynamiques dans un cycle
de réfrigération a compression de vapeur classique. Afin de réduire cette perte, divers
dispositifs et techniques ont été essayés a utiliser a la place des dispositifs
classiques. L'éjecteur est un dispositif qui utilise un fluide a haute pression pour
pomper un fluide a basse pression a une pression plus élevée a la sortie d'un
diffuseur. Son faible colt, I'absence de piéces mobiles et sa capacité a gérer un flux
biphasé sans dommage, le rendent attrayant pour étre le dispositif d'expansion dans

le systeme de réfrigération.
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Condenser

Liquid-Vapor
Separator

7

Ejector

Compressor

Evaporator

Figure 1. 21 : un systéme de réfrigération utilisant un €jecteur comme une vanne
d’expansion [120].
Tableau 1. 9 présente certaines des études antérieures trouvées dans la

littérature.

Tableau 1. 9: Résumé bibliographique sur les systemes de réfrigération utilisant
I'éjecteur comme une vanne d’expansion.

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

. Th/ ) . o o COPec Qe
Références Exp Fluide de travail Te [°C] Tc [°C] % (kW]
Kornhauser, R1, R12, R22, R113,

A A (1990) | Th R114, R500, R502, (-15) 30 530 - 570 /
[121]. R717

Disawas, S.,

etal. (2004) | Exp R134a 8-16 27 - 37 40 - 60 3
[122].

E. Nehdi, et

. R134a, R141b,
al. (2007) Th R142b. RA04A (-15) 30 400 - 470 /

[123].

sarkar, J. | | Rogo RE00a, R717 | (-15)—(-5) | 35-55 | 610 - 620 /
(2010) [124]. ' '

Chaiwongsa, 27 _

P., etal Exp R134a 8-16 385 250 - 600 3
(2007) [120]. '

Chaiwongsa, 27 _

P., etal Exp R134a 8-16 385 300 -600 3
(2008) [125]. '

Bilir, N., et
al. (2009) Th R134a (-25)-5 35-50 | 300-550 /
[126].
Dokandari,
D. A, etal Th R744, R717 (-55) — (-45) | 30-40 | 250 — 650 /
(2014) [127].
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Sag, N. B.,
etal. (2015) | Exp R134 40 55 262 - 353 /
[128].

Ersoy, H. K.,
etal (2014) | Exp R134 10 55 210-240 /
[129].

Boumaraf,
L., et al. Th R134, R1234yf (-5 -0 20-90 50 - 950 /
(2014) [130].

Li, H., et al.

(2014) 131}, | ™ R134, R1234yf (-10) — (10) | 30-55 | 300 - 700 /

Les valeurs présentées dans le Tableau 1. 9 indiquent une gamme indicative
des conditions considérées dans chaque étude analysée.

1.2.3.8. Systémes de réfrigération a éjecteur avec multi-composants (SREMC)

Les systemes de réfrigération a éjecteur avec multi-composants peuvent étre
utilisés pour maintenir la performance la plus élevée possible dans des conditions de
travail variables. Les principaux de ces systemes qui ont été analysés au fil des
années par les chercheurs sont les systémes de réfrigération a éjecteur avec une
pompe a jet supplémentaire (éjecteur a jet de liquide), les systemes de réfrigération
avec des éjecteurs a plusieurs étages et les systemes de réfrigération multi-
évaporateur avec un éjecteur.

e SRE avec une pompe a jet supplémentaire (éjecteur a jet de liquide)

Dans ce systeme (Figure 1. 22), une pompe a jet supplémentaire est placée
entre I'éjecteur et le condenseur. Cette pompe a jet supplémentaire est appliquée
pour entrainer la vapeur de mélange de I'éjecteur, qui est le flux secondaire de la
pompe a jet. Le fluide de travail de la pompe a jet (flux primaire) provient de la partie
de distribution du liquide de la sortie de la pompe de circulation. Clairement, la pompe
a jet supplémentaire pourrait réduire la contre-pression de I'éjecteur et améliorer
I'entrainement. Comme on le sait, le travail consommé par la pompe de circulation est
tres faible en raison de l'incompressibilité du liquide. Comparée au compresseur en
tant qu’un booster, la pompe a jet a plus d'avantages tels que la construction simple
et le colt bas. Cela pourrait étre un moyen mécaniquement efficace d'augmenter le

COP de ce systeme.
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Pompe a jet supplémentaire
Condenser

Ejector J l

] Throttle

valve

Evaporator

Generator @

Pump

Figure 1. 22 : SRE avec une pompe a jet supplémentaire[10].

e Systémes de réfrigération avec des éjecteurs a plusieurs étages

Bien que le systeme de réfrigération a éjecteur a un étage soit simple, mais il
est difficile de maintenir le systeme dans des conditions optimales en raison de la
variation des conditions de travail. Par exemple, les températures ambiantes
supérieures aux conditions de conception ou la faible insolation qui entraine souvent
des difficultés opérationnelles. Des tentatives ont été faites pour résoudre ce

probleme par des éjecteurs a plusieurs étages.

Ejecteur 1

i
I
[ —

_______ - Condenser
______ i
Evaporator —

Generator -—@i

Pump

Throttle
valve

-
m

Figure 1. 23: Systeme de réfrigération avec des éjecteurs a plusieurs étages [10].
Plusieurs éjecteurs sont placés en parallele avant le condenseur. Un seul
ejecteur fonctionne a la fois et le fonctionnement de chaque éjecteur est déterminé
par la pression du condenseur (Pc). Le taux d'entrainement global est la ligne
épaisse. L'éjecteur 1 fonctionne lorsque la pression du condenseur est supérieure a
Pcl; I'éjecteur 2 fonctionne a une pression de condenseur entre Pci et Pcz; et

I'éjecteur 3 fonctionne a une pression de condenseur entre Pc2 et Pcs.
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e Systémes de réfrigération multi-évaporateur avec des éjecteurs

Dans ce systeme, le réfrigérant pénétre dans le compresseur a basse pression
et comprimé isentropiquement a la haute pression. Ensuite, le fluide pénetre dans le
condenseur ou il se condense en rejetant la chaleur dans I'environnement. Apres, le
condensat de réfrigérant est divisé en trois flux. Le premier flux entre dans
I'évaporateur 1 aprés une réduction de pression dans le détendeur 1 afin de tirer la
chaleur de I'environnement jusqu'a ce que le réfrigérant soit surchauffé, puis il entre a
I'éjecteur 1 comme un flux primaire. Le deuxieme flux entre dans I'évaporateur 2
aprés une réduction de pression dans le détendeur 2 afin de prendre la chaleur de
I'environnement jusqu'a ce que le fluide frigorifique soit surchauffé, puis il entre a
I'éjecteur 1 comme un flux secondaire. A lintérieur de I'éjecteur 1, le mélange de
vapeur 1 est formé, ce mélange s’écoule a travers le diffuseur et il entre a la buse

primaire de I'éjecteur 2.

Ejector 1 Ejector 2
’—‘ — —-@— Condenser
‘ I Compressor

— (Y] o
g = =
o =] o
£ L cL
g S 5
LL LL LLl
T Thrattle Throttle ] Throttle

valve valye valve
1 t i

Figure 1. 24 :Systeme de réfrigération avec des éjecteurs a plusieurs étages [10].

Le troisieme flux entre dans I'évaporateur 3 apres une pression réduction dans
le détenteur 3 afin de tirer la chaleur de I'environnement jusqu'a ce que le réfrigérant
soit surchauffé, puis il entre a I'éjecteur 2 comme un flux secondaire. Enfin, le

mélange de vapeur quitte I'éjecteur 2 apres une reprise de pression dans la partie
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diffuseur a I'état initiale du cycle ou la vapeur surchauffée du réfrigérant est envoyée
au compresseur.

Toutes les différentes solutions des systemes de réfrigération a €jecteur avec
multi-composants (SREMC) garantissent une amélioration des performances par
rapport aux systéemes de réfrigération a éjecteur conventionnels. Cependant, l'impact
de la complexité de I'équipement et de sa gestion doit étre pris en compte. Pour les
systemes de réfrigération avec des €éjecteurs a plusieurs étages, ils ont été trouvés
avoir un COP appréciable (de 1,2 a 2,2), mais il y a une quantité tres limitée de
recherche et d'autres études devraient étre effectuées pour ce systeme. Le Tableau

1. 10 contient un ensemble de travaux scientifiques menés sur ces systemes.

Tableau 1. 10 : Résumé bibliographique sur les systemes de réfrigération multi-
évaporateur avec des éjecteurs.

(Th : étude théorique, Exp : étude expérimentale)

£ Th/ : : Fluide de o Te Tc COP Qe
Références Exp Configuration travail Tg [°C] [°Cl [°C] % [KW]
Yu, J., et al. SRE avec une }
(2006) | Th | pompeajet | Risen |35 tx | 5 35 | 2 1
[132]. supplémentaire
Yu, J., et al. SRE avec une }
(2007) | Th | pompeajet | Ri4lb |80-160 | 10 |35-45| 4% 1
[133]. supplémentaire
Yu, J., et al. SRE avec une
(2007) Th pompe A jet R142b | 80-120 5 35 30 1
[134]. supplémentaire
ME sl SRE avec une 130- 5-
o " | Exp pompe a jet R718 6-30 | 45-54 /
(2014) supplémentaire 150 100
[135].
R123,
R124,
R141b,
Systémes de R134a, (-5) - 120 -
lakdhar PN / 28-44 .
Ii/l ot al. réfrigération R152a, 10 220 0,5
(5007) : Th multi- R290, +
[136] évaporateur R600a, 0,5
' avec des R717
éjecteurs R290 A0
R600a !
R717 (-20)

*Les auteurs ont utilisé deux évaporateurs, la capacité de refroidissement de chacun est égale a 0,5 KW.
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1.3. Conclusion

Les systemes de réfrigération a éjecteur sont des technologies prometteuses
pour produire un effet de refroidissement en utilisant des sources de chaleur faible ou
moyenne avec des fluides de travail différents. Ce chapitre décrit un contexte et un
développement de base sur les technologies de réfrigération a éjecteur. On peut
conclure que les technologies de réfrigération par éjecteur pourraient étre utilisées
pour produire une large gamme de charge de refroidissement. Ces systemes sont
des technologies qui répondre a la demande en matiere de conservation de I'énergie
et de protection de I'environnement. Il y a plusieurs fluides frigorifiques peuvent étre
utilisés dans le cycle de réfrigération a éjecteur; chacun d'entre eux fournissant des
performances et des caractéristiques différentes. Le choix d'un fluide de travail
concerne plusieurs critéres, en particulier les caractéristigues physiques et
thermodynamiques. En dehors des problémes généraux tels que la stabilité chimique,
I'impact environnemental ou la toxicité, la courbe de la ligne de vapeur saturée dans
un diagramme température-entropie (T-S) doit étre prise en considération. Les
liquides secs, par exemple le R600, R600a, R113, R114 et R141b nécessitent moins
d'énergie excessive pour la surchauffe, par conséquent, ils donnent de meilleures
performances que les fluides humides et les fluides isentropiqgues aux mémes
températures de fonctionnement.

Dans l'analyse statique de ce systéme, il a été démontré que les performances
du systeme dépendent du type de réfrigérant, des conditions de fonctionnement et de
la géométrie de I'éjecteur. En pratique, la charge de refroidissement et le climat sont
dynamiques. Pour la technique de la réfrigération solaire a éjecteur, le principal
probleme est que le systeme dépend fortement de facteurs environnementaux tels
que la température de l'eau de refroidissement, la température de [lair, le
rayonnement solaire, la vitesse du vent et autres. Ainsi, des simulations dynamiques
sont nécessaires pour le dimensionnement des équipements dans le systeme, plutét
gu'une analyse en régime permanent. De plus, le concepteur peut mieux comprendre
I'influence des conditions locales sur la fonction du systéme. En raison de la faible
efficacité du cycle éjecteur, il n'est pas économiquement compétitif de faire

fonctionner le systeme avec une faible fraction solaire.



CHAPITRE 2:

SYSTEME DE
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2. SYSTEME DE CONVERSION D'ENERGIE SOLAIRE

2.1. Les technologies des concentrateurs solaires linéaires

Les ressources énergétiqgues mondiales peuvent étre classées en [137, 138]:

e Ressources fossiles (non renouvelables) qui se sont accumulées dans I'écorce
terrestre au cours des eres géologiques, du fait de processus biologiques ou
physico-chimiques ;

e Ressources renouvelables (solaire, éolien et géothermie). L’énergie solaire est la
plus dominante de toutes les énergies renouvelables, elle est a l'origine de la

quasi-totalité des sources d’énergies utilisées par 'homme [137, 139].

Actuellement, la conservation des ressources énergétiques est devenue une
priorit¢ a I'échelle planétaire. La demande sans cesse croissante en matiére
d’énergie, a pousseé les spécialistes a trouver d’autres alternatives, telle que I'énergie
solaire. L'utilisation de I'énergie solaire est tributaire du systéme de conversion qu’on
peut énumérer comme suit :

e La conversion de I'énergie solaire regue par les collecteurs solaires en énergie
thermique, elle est transformée en énergie calorifique.
e La conversion électrique (systeme photovoltaique), ou I'énergie solaire collectée

est transformée en électricité.

Comme tout le monde le sait, I'énergie solaire est I'énergie du futur. L'un des
axes les plus importants de I'énergie solaire est I'axe de solaire thermodynamique,
cet axe est l'une des valorisations du rayonnement solaire direct (DNI). Cette
technologie consiste a concentrer le rayonnement solaire pour chauffer un fluide a
haute température et produire ainsi de I'électricité ou alimenter en énergie des
procédeés industriels. Dans ce chapitre, nous sommes intéressés a mener une étude
approfondie sur les concentreurs solaires linéaires. Ces concentrateurs redirigent et
concentrent en permanence les rayonnements solaires directs vers un ou deux tubes
absorbeurs. L’énergie solaire concentrée sert a chauffer un fluide caloporteur
circulant dans un tube horizontal ou la température de travail peut atteindre 500°C.

Généralement, on distingue deux principaux types de concentrateurs solaires
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linéaires : les concentrateurs cylindro-parabolique (PTC) et les concentrateurs
linéaires de Fresnel (LFR).

2.2. Les concentrateurs cylindro-parabolique (Parabolic Trough Collector)

La technologie des réflecteurs solaires cylindro-paraboliques (Parabolic Trough
Collector « PTC ») est la plus fréequente dans les puissantes centrales solaires au
monde, cette technologie est trés largement répondue dans le domaine de la
conversion thermodynamique de I'énergie solaire et surtout dans les domaines
industriels et domestiques qui exigeant des températures de service de 80°C a 160°C
[58]. Sachant que la production d’électricité nécessite des températures élevées de
400°C a 1200°C; la technologie de PTC peut répondre a cette exigence et produire
de la vapeur surchauffée pour les centrales de production de I'énergie [59]. Cette
technologie est utilisée dans plusieurs domaines tels que les systéemes industriels

hybrides, le dessalement, la climatisation, la réfrigération, ...etc. [60-64].

. Reflector
Receiver :

. Tracking
Receiver mechanism

tube

Parabolic- trough collector
Glass ¢
cover

Receiver detail

Figure 2. 1: Schéma d'un concentrateur cylindro- parabolique[140].

Les PTC sont composeés de surfaces réfléchissantes cylindro-paraboliques et un
ou plusieurs tubes absorbeurs peints en noir mat afin de capter un maximum
d'énergie solaire. La surface réfléchissant concentre les rayonnements solaires

directs (DNI) sur le tube absorbeur. Le concentrateur solaire cylindro-parabolique
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possede un tube absorbeur circulaire en cuivre avec une couche sélective
convenable (peint en noir mat), ce tube est situé dans la ligne focale de la parabole.
La couche sélective qui a un coefficient d'absorption élevé, a un bon absorbant du
rayonnement solaire et a une haute émittance aux ondes infrarouges. Le récepteur
est entouré par une enveloppe en verre (vitre). Les rayonnements solaires directs
incidents sont concentrés par les miroirs sur le récepteur, ou le fluide caloporteur
(Heat Transfer Fluid, HTF) circule a l'intérieur pour réaliser le transfert de la chaleur
par convection avec le tube absorbeur. L’énergie solaire concentrée sert a chauffer
un fluide caloporteur ou la température de fluide peut atteindre environ 400 °C [141]
selon le type de fluide caloporteur, par exemple la température de la vapeur d’eau
peut dépasser 160 °C [66, 142].

Parmi les premiers pays qui exploitent cette technologie, on peut citer les Etats-
Unis d'Amérique grace a lI'achevement de la station Nevada Solar One en Avril 2007.
Nevada Solar One est une centrale thermique qui contient 219000 miroirs
réfléchissants de type réflecteurs cylindro-paraboliques réparties sur une surface de
1,3 million m2. La puissance de la centrale est 64 MW. Avec une production attendue
de 134 GWh/an, on peut alimenter 40000 foyers américains en énergie électrique
[143].

ANDASOL est la plus grande centrale solaire thermique d’Europe (Espagne).
Cette centrale est capable de produire de I'électricité en continu, grace a un systéme
de stockage de la chaleur. La puissance de cette centrale est de 50 MW et la
production attendue de 180 GWh/an peut alimenter 45 000 foyers espagnols [143].

L’Algérie a réalisé un central électrique hybride gaz/solaire établie avec des
spécifications allemandes dans la région de Hassi R'mel (Laghouat) (Figure 2. 2).
Cette centrale combine des miroirs cylindro-paraboliqgues concentrant la puissance
solaire de 25 MW, sur une surface de 180000 m2, en conjonction avec une centrale a
turbines a gaz de 130 MW [144].
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Figure 2. 2: La centrale hybride de Hassi R’'mel [145].

2.2.1. Modeéle optique

La modélisation optique a été effectuée avec le logiciel SolTrace, il est
développé par le laboratoire américain NREL « National Renewable Energy
Laboratory » [146]. Ce code a été écrit au début de 2003 et il est un outil de
simulation optique concu pour modéliser les systemes optiques utilisés dans les
applications des centrales solaires a concentration (CSP). Il accepte les géométries
complexes. Il utilise l'algorithme de Monte-Carlo, il peut fournir des cartes de flux
thermique, déterminer le flux maximal et la distribution de flux thermique sur
I'absorbeur.

Le systeme optique de notre concentrateur est composé de deux parties, la
surface réfléchissante du concentrateur et de I'absorbeur. La surface réfléchissante
du concentrateur est modélisée comme un seul miroir de section parabolique. Les
tubes absorbeurs sont localisées au centre du la ligne focale du concentrateur pour
absorber la plus grande quantité possible de I'énergie solaire. Le Tableau 2. 1

présente les propriétés optiques du tube absorbeur.

Tableau 2. 1: Les caractéristiques optigques des quatre tubes absorbeurs.

Parametre Valeur
erreur optiqgue moyenne globale (Ooptique) 03 mrad
Coefficient de réflexion de miroir (pm) 0,92
Transmissivité de la vitre 0,945
Coefficient d’absorbions de I'absorbeur (a) | 0,94
L’émissivité du tube absorbeur (ga) 0,12
L’émissivité de la vitre (ev) 0,935
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La simulation optique permet d’estimer les flux et les concentrations thermiques
incidentes sur la surface de l'absorbeur, pendant la modélisation optique, nous

prenons en compte :

La valeur de rayonnement solaire a chaque instant ;

La valeur de I'angle d'incidence du rayonnement solaire sur le miroir réfléchissant ;

Les propriétés optiques et géométriques de chaque miroir;

Les propriétés optiques et géométriques du tube absorbeur.

Nous avons mené ['étude sur trois configurations des concentrateurs cylindro-
parabolique selon le nombre et les dimensions des tubes absorbeurs. Les

configurations sont illustrées dans le Tableau 2. 2.

Tableau 2. 2: Dimensions des concentrateurs PTC qui ont été étudiés.

L 1ére 2éme 3éme
Caracteristique configuration | configuration | Configuration
géometrique
Valeur [mm] Valeur [mm] Valeur [mm]
Nombre des tubes
absorbeurs 4 1 1

Diamétre extérieur de
I'absorbeur (Da ext) 22 22 70

Diameétre intérieur de
I'absorbeur (Da,int) 20 20 65

Diametre extérieur de la
vitre (Dv ext) 26 26 115
Diametre intérieur de la vitre 235 235 109
(Dv,int) ’ ’

Longueur de miroir (L) 12270 12270 12270
largeur de miroir (1) 1100 1100 11900
La distance focale 1300 1300 1840

Orientation Est-Ouest

La Figure 2. 3 représente le schéma de concentrateur cylindro-parabolique
selon la 1€ configuration avec le logiciel SolTrace. On admet que les propriétés
optiques (Coefficient de réflexion, absorptivité, etc.) sont uniformes sur l'intégralité de

la surface réflechissante. On considere que le suivi solaire est tres précis, dont
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'ouverture du concentrateur est constamment perpendiculaire aux rayons provenant

du disque solaire.

Figure 2. 3: Un PTC selon lal¢® configuration avec le logiciel SolTrace.

La Figure 2. 4 montre l'agencement des tubes absorbeurs pour chaque

configuration.

Classement des tubes absorbeurs

1¢r¢ configuration ©©©©
Ab_1 Ab_2 Ab_3 Ab_4

2¢me configuration
&
3¢me configuration

tube absorbeur

Fluide
Caloporteur

Figure 2. 4: La configuration des tubes absorbeurs.

L’objectif principal de la modélisation optique est de connaitre le pouvoir de
concentration de notre collecteur, et 'observation de I'évolution du flux thermique au
niveau de I'absorbeur en fonction de la variation de I'angle d’incidence des rayons

solaire. La Figure 2. 5 présente le contour de l'intensité de flux thermique moyen et la
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distribution moyenne de flux thermique avec une valeur de rayonnement solaire direct
égal a 750 [W/m?Z].
® 1°¢ configuration

30 000
30000
25000 25000
% 20000 -
3 20000 &
o 15000 %,
a3
Ab 1 10000 g
— 15000 @,
5000 z
10 000
5000
T T T T T T T
-0.03 -0.02 -0.01 0 0.01 0.02 0.03
5
1 50 000
4
] 40 000
E; 1 o
& €
= b | x
30000 &5
Ab 2 "] g
=]
— 4 -1
=
20 000~
2
4] 10 000
6 o
T T T T T T T
-0.03 -0.02 -0.01 0 0.01 0.02 0.03
6
B 50 000
4
] 40 000
% %] -
= ] €
— H
] 30 000 44
0 2
Ab 3 g
3
— i o
<
5] 20000
) 4. 10 000
X d > 6

T T T T T T T
-0.03 -0.02 -0.01 0 0.01 0.02 0.03



Flux

Flux

51

L 25 000
L 20 000

- 15000

A3isusau Xnj4

L 10 000

- 5000

m 2°Me configuration

- 40 000

- 30 000

Ayjsusur xnj4

20000

10 000

- 40 000

30000

20 000

Ayisusqu xnj4

- 10 000

51 .08 0.06 0.04 -0.0:

Figure 2. 5: Le contour de l'intensité de flux thermique moyen et la distribution
moyenne de flux thermique avec DNI=750 [W/m?2] pour les trois configurations.
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On peut dire que les trois configurations présentent un bon comportement
optique. La Figure 2. 6 illustre I'évaluation de l'intensité de flux thermique qui a été

obtenir par le code SolTrace pour les trois configurations.
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Figure 2. 6: Evaluation de l'intensité de flux thermique pour les trois configurations.

D’aprés la Figure 2. 6, on constate que les trois configurations donnent une
bonne valeur moyenne de lintensité du flux thermique sur la surface du tube
absorbeur, mais la 2™ configuration a donné la valeur moyenne la plus élevée
d’intensité de flux thermique, donc elle représente la meilleure configuration par

rapport aux deux autres.

2.2.2. Modeéle thermique

Nous allons analyser thermiquement par un outil numérique les trois
concentrateurs cylindro-parabolique ; on a utilisé I'eau de robinet comme un fluide
caloporteur pour la 1% et la 2¢™e configuration de réflecteur solaire PTC ; I'eau a une
grande capacité thermique, et ne pollue pas I'environnement. L’huile synthétique
Therminol VP-1™ a été utilisée comme fluide caloporteur pour la 3™ configuration
de concentrateur solaire PTC; le Therminol VP-1 est un fluide caloporteur
synthétiqgue qui combine la stabilité thermique exceptionnelle et une faible viscosité
pour une performance uniforme et fiable dans une large et optimale plage d'utilisation
de 12°C a 400°C (54°F a 750°F). Cette modélisation est conduite pour estimer la
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variation de la température de sortie du fluide caloporteur en fonction du
rayonnement solaire direct (DNI) dans les sites suivants : Annaba, Blida, EI-Oued et
Oran/Es Senia, dans le mois de Janvier. Le Tableau 2. 3 montre les caractéristiques

géographiques de chaque site (Les coordonnées des sites).

Tableau 2. 3: Les données géographiques pour les quatre sites.

Laville latitude (°) | longitude (°) | z (m) | Albédo
Annaba 36,83°N 7,82°E 4 0,07
Blida 36,47°N 2,83°E 272 0,17
El-Oued 33,50N 6,12E 82 0,3
Oran/Es Senia | 35,63°N 0,60°0 90 0.07

Les calculs sont effectués sur les trois concentrateurs solaires PTC avec
l'utilisation du modele semi-empirique de PERRIN DE BRICHAMBAUT

d’estimer le DNI pour les sites sélectionnés (Pour plus de détails sur les équations du

afin

modele, voir 'annexe A, page: 159). Le Tableau 2. 4 contient la température

moyenne maximale pour les régions étudiées.

Tableau 2. 4 : Les températures moyennes maximale de 'ambiante pour le mois de

Janvier.
région Tmoy max[147] | La journée | type de ciel | débit d’alimentation
Annaba 18,8 08/01/2016 CTC
Blida 15,7 26/01/2016 CTC
El Oued 1905 | 11/01/2016| _ CTC 0,015 Kg/s
Oran/Es Senia 19,5 08/01/2016 CTC

Les échanges thermiques se produit entre les trois éléments : le fluide
caloporteur, I'absorbeur et la vitre (Figure 2. 7). La modélisation des températures
est basée sur les bilans énergétiques caractérisés par les équations différentielles
des trois températures : Ta (tube absorbeur), Tr (fluide) et Tv (vitre). Ces équations
varient pendant le temps d’éclairement (t) pour une longueur (x) du tube absorbeur.
Nous choisissons la discrétisation des équations par la méthode des différences
finies pour permettre la résolution du systeme d’équations non linéaires des bilans
thermiques. Un programme de calcul en Matlab a été élaboré aprés la discrétisation

des équations. Pour le calcul de bilan énergétique on pose comme hypothéses :



—Le fluide caloporteur est incompressible ;

—La forme de parabole est symétrique;

—La température ambiante autour du concentrateur est uniforme;

— L’effet de 'ombre du tube absorbeur sur le miroir est négligeable ;

—Le flux solaire au niveau de I'absorbeur est uniformément réparti ;

—La vitre est considérée comme opaque aux radiations infrarouges ;

—Les échanges par conduction dans I'absorbeur et la vitre sont négligeables.
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Figure 2. 7 : Le bilan thermique d’un élément surfacique du tube absorbeur.

e Bilan énergétique pour le fluide

54

Nous commencons par un bilan énergétiqgue thermique du fluide caloporteur

(eau ou huile), qui améne a une équation aux dérivées partielles de la température.

Donc, le bilan énergétique pour le fluide caloporteur qui circule dans le tube

absorbeur est exprimé par :

aT_(X.0)
C_ A F

8TF X1

PECEANINt 5 = Yutile ~PFCF Q5

2. 1)
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Ou, t est le temps dans un élément de longueur AX a la position X ; prest la
densité du fluide (kg/m3) ; Cr est la chaleur spécifique du fluide (J/kg k); Aa,int est la
surface intérieure de I'absorbeur (m?) ; Qvest Le débit volumique du fluide caloporteur
dans le tube absorbeur (m3s) et quie est la quantité de chaleur échangée par
convection entre le tube absorbeur et le fluide (W), c.-a-d., la quantité d’énergie
gagnée par le fluide caloporteur, et qui indique le transfert de chaleur par convection
entre le fluide caloporteur et le tube absorbeur. Les conditions initiales et les
conditions aux limites d’équation (2. 1) sont :

TF(O,t):T ®=T
Te(XD=T

F.entrée amb(t)

F.initial O~ Tamp(®) (2 2)

Toutes les caractéristigues thermo-physiques de l'eau sont en fonction de sa

température.

e Bilan énergétique pour le tube absorbeur

Le bilan énergétique pour le tube absorbeur est donné par la relation suivante :

8TA(X,t)
PACAAA T 5 9absorbee® ~ dsortie*D-Aygite XY (2. 3)

Ou paest la densité du tube absorbeur (kg/m?3) ; Ca est la chaleur spécifique du tube
absorbeur (J/kg.k); Aa est la différence entre la surface intérieure et la surface
extérieure du tube absorbeur (m?) ; gabsorbée €St la quantité de chaleur absorbée au
niveau du tube absorbeur (W) et gsortie €St la quantité de chaleur de fluide quand il est
sorti de tube (W). Les conditions initiales relatives a I'équation (2. 3) sont:

TA(x’t):TA,initial (t)zTamb( ) (2. 4)

e Bilan énergétique de la vitre

De la méme facon, le bilan énergétique pour la vitre est donné par :
oty (x N
P v A 5 = Yinterne® Y ~Yexterne Y (2. 5)
Ou pvest la densité de la vitre (kg/m?3) ; Cv est la chaleur spécifique de la vitre (J/kg
K) ; Av est la difféerence entre la surface intérieure et la surface extérieure de la vitre

(m?2) ; ginterne €St la puissance interne (convection et rayonnement) entre I'absorbeur et
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la vitre (W) et Qexterne €St la puissance externe (convection et rayonnement) entre la

vitre et 'ambiance (W). La condition initiale de I'équation (2. 5) est:

amb(o) (2. 6)

La puissance thermique émise par le soleil et recue par le concentrateur vaut
donc [148, 149] :

TV Xn= =T

TV initial

_ e (Syein 2
Qapsorbée =% *Pm ™ Vint xSe x DNI \/1 cos“ (8)sin“ (h) 2. 7)

Ou, Ac est la surface d’ouverture de collecteur (m?) ; pm est le facteur de réflectance
du miroir; K est le facteur de correction d’angle d’incidence modifié ; a est le
coefficient d’absorbions de I'absorbeur et yint est le facteur d’interception.

On peut exprimer I'efficacité optique (nopt) du concentrateur par [66, 142, 150,
151]:

_ P .2
Topt =% Pm ¥ int \/1 cos“ (8)sin“< (h) 2. 8)

I'efficacité thermique (n) par [66, 142, 150, 151]:

U 'AA'(TA _Tamb)

"™ Mopt T DNIx A 2. 9)

Ou UL est le coefficient des pertes thermiques (W/m2.K) et Tamb est la température

d’ambiance (K).

e Pertes thermiques dans un concentrateur cylindro-parabolique

Le coefficient des pertes thermiques UL est exprimé par :

-1

U = 1 DA,int
L~ 0,25
c Ta~Tamb DA,ext xh,
1 14¢

(2. 10)

2 2
g(TA +Tamb).(TA +Tamb)

o] o))
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Avec ¢a est I'émissivité du tube absorbeur; ev est I'émissivité de I'enveloppe
transparente en verre et 0 est la constante de Stefan-Boltzmann (o =5,670x10
8W/m?2.K%).

Le facteur (f) tient compte du coefficient des pertes du au vent, et qui peut étre

obtenu par I'équation suivante :

f —p 04 (1,61+1,3 & A)h\'/019 ep [0,00325 (T

Aint A 273)] (2. 11)

Ciest donné par I'expression empirique suivante :

C1=

1,45 +0.96(¢ A 05P
125

1 (2. 12)
A int 06 06
I:)A,int I:)A,ext

D

Le terme hy est le coefficient de la convection du vent, et qui peut étre obtenu par
I'équation suivante (selon McAdams (1954)) [152]:

h, =57+38Y,, e 13

Selon Watmuff et al. (1977), hy peut étre obtenu par I'équation suivante [152]:

h, =28+3%, 2. 14)

Avec Vv est la vitesse du vent, [m/s].

Donc, nous avons trois inconnues (Tr, Ta et Tv) et pour déterminer leurs valeurs
on doit résolues les équations ((2. 1), (2. 3) et (2. 5)). A cet effet, on réarrange

'ensemble des équations et nous adaptons la forme matricielle suivante :

) ) T, )
Matrice des coefficients l % ITF] = lvecteur du second membre
. T,

Le débit massique moyen du fluide caloporteur a l'intérieur du tube absorbeur
est égal a 0,015 (Kg/s). La simulation numérique des performances des
concentrateurs solaires est réalisée a l'aide d’'une procédure de calcul. Pour cela
nous avons élaboré un programme avec le langage Matlab pour déterminer les trois

températures (Ta, Tt et Tv) en fonction des données géographiques et climatiques des
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régions sélectionnées. La Figure 2. 8 montre I'évaluation des températures Ta, Tr et

Tv pour un PTC a eau selon la 2™ configuration.
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Figure 2. 8:Evaluation des températures pour un PTC a eau selon la 2éme
configuration.

Le rendement optique et le rendement thermique de ce modeéle sont égaux a 62 %
et 60 %. Respectivement. Le rendement thermique diminue aprés la valeur maximal
(60%)), car :

e La température d'entrée de l'eau est presque identique a la température

ambiante, ce qui correspond ainsi a une parfaite isolation thermique et des pertes

thermiques plus faible vers I'ambiance ;

e Les pertes thermiques qui croient avec l'augmentation des températures de

I'eau respectivement a I'entrée et a la sortie du conduit de I'absorbeur.

Donc, le rendement thermique est relié avec la résistance thermique admissible

et l'inertie thermique des matériaux de construction des tubes absorbeurs. Ainsi, la
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concentration des rayons solaire par le miroir cylindro-parabolique a un effet trés

important sur le rendement thermique. La Figure 2.

9 illustre la variation du

coefficient des pertes thermiques en fonction de la différence de température entre le

tube absorbeur et 'ambiance.
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Figure 2. 9 : Evaluation de coefficient des pertes thermiques pour un PTC & eau

selon la 2°™me configuration.

Pour la 1ére configuration du PTC, les tubes absorbeurs sont reliés entre eux

pour former un systéme hydraulique de type serpentin. Les figures (2 .10 et 2. 11)

regroupent les résultats relatifs au modéle n°1 avec I'utilisation de 'eau comme un

fluide caloporteur.
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Figure 2. 10 : Evaluation des températures pour un PTC a eau selon la 1¢¢

Avec cette configuration,

configuration.

'eau se transforme en vapeur et atteint des

températures de l'ordre de 150°C ou plus. La température de sortie du fluide est

inversement proportionnelle au

rayonnement solaire direct,

et elle dépend

principalement de la quantité de chaleur gabsorbé(t), qui est en fonction des parametres

optiques et géométriques du concentrateur.
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Figure 2. 11 : Evaluation de coefficient des pertes thermiques pour un PTC a eau

selon la 18 configuration.

Pour le PTC a huile (d’huile synthétique Therminol VP-1) avec la 3™

configuration, les résultats sont illustrés dans les suivantes Figures (Figure 2. 12 &

Figure 2. 13).
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Figure 2. 13:
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Les Figures (Figure 2. 8, Figure 2. 10 et Figure 2. 12) montrent clairement
que :

e Les températures de sortie de fluide caloporteur varient en fonction de: i) du
flux solaire direct; ii) des parametres optiques et géométriques du concentrateur
cylindro-parabolique; iii) des conditions climatiques de chaque site ;

e On remarque de plus que les allures sont similaire, la différence réside
uniquement au niveau des pentes des courbes ;

e La température la plus élevée est la température du tube absorbeur, en suite
la température du fluide et enfin la température de la vitre. Les résultats sont trés
concordants avec les échanges énergétiqgues au niveau du tube absorbeur. Une
grande quantité d'énergie est absorbée par le fluide et une petite quantité va sous
forme des pertes thermiques.

En comparant les courbes de la 1¢ et la 2¢™e configuration, I'effet du nombre de
tubes absorbeurs sur la température de fluide est tres significatif (la seule différence
entre les deux configurations est le nombre de tubes absorbeurs, voir le Tableau 2.
2). La 1°* configuration a donné une meilleure efficacité thermique par rapport a la
deuxieme configuration, ou la température de sortie du fluide a atteint 150 °C et 65°C
respectivement pour la 1°¢ et la 2™ configuration. En effet, 'augmentation de la
longueur du tube absorbeur (sous la forme d'une ligne ou d'un serpent) engendre une
augmentation de I'échange thermique par convection entre le fluide caloporteur et la
surface de tube absorbeur.

Les concentrateurs solaires sont utilisés pour focaliser les rayons du soleil sur
I'absorbeur d’'un collecteur solaire, ceci entraine une diminution importante de la taille
de I'absorbeur, ce qui réduit en conséquence les pertes de chaleur et augmente
I'efficacité thermique a hautes températures des PTC. L’absorbeur est donc, un
composant trés important dans le concentrateur cylindro-parabolique. Les figures
(Figure 2. 9 & Figure 2. 11) illustrent I'évolution du coefficient des pertes thermiques
en fonction de la différence de température entre I'absorbeur et I'air ambiant avec une
émissivité du tube absorbeur égale a 0,12. Le coefficient des pertes thermiques est
compris entre 3 et 4,5 (W/m2. K) pour la 2™ configuration et entre 3 et 5,25 (W/m2,
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K) pour la 1. En comparant les deux résultats, on remarque que la valeur du
coefficient des pertes thermiques augmente avec 'augmentation de la température
du tube absorbeur. Donc pour réduire les pertes thermiques par convection entre la
vitre ('enveloppe transparente en verre) et le tube absorbeur, certaines technologies
de PTC utilisent un vide poussé a l'intérieur de I'espace annulaire entre la vitre et
I'absorbeur. [2, 66, 67, 142].

Pour la 3%™e configuration, Nous avons enregistré une température de sortie
d’huile d’environ 148 °C pour les différents sites, ceci montre la bonne isolation
thermique utilisée et une faible perte de chaleur entre le tube absorbant et l'air
environnant. Il est a noter que la température de I'huile augmente proportionnellement
au rayonnement direct du soleil. Cette augmentation rapide de la température d’huile
est de plus liée a la faible capacité calorifique de I'huile (On note que la capacité
thermique est le produit de la masse volumique et de la chaleur spécifique d’huile).
Le coefficient des pertes thermique pour le PTC solaire a huile varie entre 2,5 et 4.75
(W/mz2, K).

Les propriétés thermo-physiques du fluide caloporteur (eau & Therminol VP-1)
qui sont utilisés dans la modélisation thermique du concentrateur sont variables en
fonction de la température moyenne du fluide caloporteur. La masse volumique, la
chaleur spécifique et la conductivité thermique de Therminol VP-1 sont inférieures a
celles de I'eau. Par contre, la viscosité dynamique de Therminol VP-1 est plus forte

par rapport a celle de I'eau (Pour plus de détails sur les caractéristiques physigue de

'eau, I'air et Therminol, voir 'annexe B, page : 159). Pour un excellent choix de fluide

caloporteur, il faut prendre en compte les caractéristiques suivantes:
e Etre peu corrosif, pour sauvegarder les tubes absorbeurs ;
e Avoir une bonne capacité calorifique pour diminuer les pertes thermiques ;
e Avoir une faible viscosité pour que la circulation soit facilitée ;
e Avoir une bonne résistance aux températures élevées et au gel, pour éviter les
complications et les problemes de dilatation qui pourraient créer des dégats
importants.
Selon les caractéristigues mentionnées ci-dessus, I'eau peut étre considérée

comme un bon fluide caloporteur et peut étre utilisée dans plusieurs applications
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industrielles et domestiques. Malgré que [I'huile synthétique Therminol VP-1,
frequemment utilisé dans les domaines industriels, & cause de sa forte résistance aux
températures élevées et sa légere corrosivité, possede des inconvénients a savoir :
une capacité calorifique faible et une viscosité importante par rapport a I'eau. Pour
toutes ces raisons, le choix de fluide caloporteur dans la suite de I'étude s’est porté
sur 'eau.

Suivant les figures (Figure 2. 8, Figure 2. 10 & Figure 2. 12), Les résultats
obtenus sont trés encourageants et permettent I'exploitation de ces technologies
(PTC a eau ou PTC a huile selon le besoin) dans de nhombreux domaines industriels
et domestiques dans toutes les régions de I'Algérie, sachant que le rendement

thermique du concentrateur dépasse 60 % [2, 66, 67, 142].

2.3. Les concentrateurs solaires linéaires de Fresnel (LFR)

La technologie a réflecteurs linéaires de Fresnel (LFR) est encore jeune et elle
occupe de plus en plus de place dans le domaine des procédés solaires a
concentration. Elle est intéressante pour sa simplicité et son faible colt par rapport au
concentrateur cylindro-parabolique. Le réflecteur est généralement composé de
plusieurs bandes de miroirs réfléchissantes qui concentrent le rayonnement sur un
récepteur fixe positionné en leur foyer. Ainsi le rayonnement concentré sur les tubes
absorbeurs permet de fournir une température considérable pour le fluide
caloporteur. Cette technologie qui a été inventée par le physicien francais Augustin
Fresnel (1788-1827), ou il a été utilisé cette technique dans le systeme optique des
phares utilisés dans le domaine du guide et signalisation marine. Le travalil
d’Alessandro BATTAGLIA est a lorigine de [Iutilisation de la technique de
concentration solaire par le réflecteur linéaire de Fresnel [153, 154].

Giovanni Francia (1911-1980), un mathématicien italien, a développé au début
des années 1960 le premier systeme qui applique la technologie de LFR dans les
domaines de la concentration solaire a réflexion (Figure 2. 14). Il a congu et monté
un premier prototype a Génes en 1963. L'année suivante, il a construit et testé un
prototype de LFR a la station solaire de Lacédémone-Marseille, cette station a produit
de 38 (Kg/h) de vapeur a 450°C avec une pression égale a 100 atmosphéres. G.
Francia a obtenu un rendement égal a 60% [151, 155]. Dans les cas général et selon
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la littérature, le rendement de ce type de concentrateur varie entre 29 et 40% [151,
156-158].

Figure 2. 14 : Les photos du premier prototype du LFR concu par G. Francia.

Actuellement, de nombreuses institutions internationales investissent et
travaillent pour développer cette technologie, par exemple a Almeria en Espagne, la
société Allemande NOVATEC BIOSOL construit la premiere station commerciale des
réflecteurs linéaires de Fresnel dans le monde [151, 158]. Cette station électrique a
une capacité de 1,4 (MW), et depuis Mars 2009, leur puissance alimente les lignes
d’électricité locale [151, 158, 159]. En France et depuis Aolt 2010, le groupe CNIM a
testé le seul modéle de son concentrateur solaire linéaire de Fresnel sur le site de
LAGUBARAN pour produire de I'électricité a partir d'une turbine a vapeur [151, 158,
159]. En Australie, la société Areva a développé une station électrique utilisant les
réflecteurs linéaires de Fresnel pour la production d'électricité. L'Australie dispose de
deux centrales, la premiére est Kimberlina a Bakersfield en Californie, avec une
puissance nominale de 24 (MW) et la seconde sera construite a Koggan Creek prés
de Dalby en I'Australie, et aura pour capacité 44 (MW) [151, 158, 159].

Il existe de nombreuses études dédiées a l'utilisation de la technologie de
concentrateur linéaire de Fresnel. C. Choudhury et al. (1986), ont concu et analysé
un réflecteur linéaire de Fresnel (LFR), ou ils ont obtenu un taux de concentration
égal a 18% et des températures supérieures a 350 °C [151, 158, 160]. Panna Lal
Singh et al. (1999), ont étudié la performance d’un collecteur linéaire de Fresnel avec

un seul tube absorbeur en aluminium contenant de I'huile (500 Hytherm) comme
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fluide caloporteur [151, 158, 161]. DAVID R. MILLS et al. (2000), ont évalué le
concept d'un réflecteur compact et linéaire de Fresnel (CLFR), dans un grand champ
solaire ou la production d'électricité est estimée en (MW) [151, 158, 162].

Dans le domaine du chauffage de l'eau dans une plage de température
comprise entre 60 et 95 °C, Panna Lal Singh et al. (2010), ont étudié les
performances thermiques d’un concentrateur linéaire de Fresnel qui contient une
cavité trapézoidale avec deux types de tubes absorbeurs (rectangulaire, et circulaire).
La performance du réflecteur varie entre 16 et 64%, selon la forme des tubes
absorbeurs et la qualité de la surface sélective [151, 158, 163]. M. A. Moghimi et al.
(2015), ont utilisé la dynamique des fluides computationnelle (CFD) pour estimer
I'efficacité optique du réflecteur linéaire de Fresnel. Leur étude est considérée comme
une nouvelle et innovante approche de calcul pour I'évaluation précise de la
contribution de la perte de chaleur dans une cavité trapézoidale contenant plusieurs
tubes absorbeurs [151, 158, 164].

Dans une autre étude, M. A. Moghimi et al. (2015), ont mené une optimisation
mathématique sur une cavité trapézoidale d’'un concentrateur linéaire de Fresnel pour
trouver une conception optimale de la cavité. L’objectif de leurs études est de trouver
I'architecture la plus appropriée pour réduire les pertes thermiques par convection
entre 'ambiance et la cavité [151, 158, 165].

L'eau chaude est un élément essentiel dans la vie quotidienne, ou elle est
utilisée, en grandes quantités dans les domaines industriels et usages domestiques.

Pour réduire les codts de chauffage de I'eau, le monde entier est a la recherche
d’'une énergie a moindre co(t pour chauffer I'eau. Le monde entier est convaincu que
I'énergie solaire est la solution pour ce type d’application [2, 66, 67, 138, 142, 151,
158]. Plusieurs études ont été menées sur les chauffe-eau solaires; en 1971, H.P.
Garg a utilisé un capteur solaire plan comme moyen pour obtenir de I'eau chaude.
Ses expériences ont été menées en hiver, ou il a obtenu une température de l'eau
entre 48 et 55 °C [158, 166].

En 1990, Y. M. Dakhoul et al, ont mentionné qu'il existe trois techniques pour
obtenir de I'eau chaude a l'aide de I'énergie solaire; ces techniques sont: i) les

systemes photovoltaiques, ii) les systemes solaires dynamiques, iii) les collecteurs
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solaires thermiques. La seule technique qui nous donne directement de I'eau chaude
est la technique qui repose sur l'utilisation des collecteurs solaires thermiques [158,
167]. En 1996, M. Hussain et al, ont fait deux types de chauffe-eau au Bangladesh; le
premier est constitué de deux cuvettes en plastique, et le deuxieme est constitué de
deux récipients en céramique au lieu des bols en plastique. Ces types de chauffe-eau
ne nécessitent pas de tubes d'alimentation d'eau [158, 168].

O. Helal et al. (2011), ont installé un chauffe-eau solaire (collecteur intégré de
stockage «ICS») constitué de réservoir unique cylindrique et horizontale placé dans
un réflecteur parabolique de trois piéces, le rendement instantané de ce prototype
(ICS) est variable entre 56 et 68% [158, 169]. En outre, les deux chercheurs M. Arab
et A. Abbas (2013), ont mené des expériences pour chauffer I'eau a l'aide d'un tube
concentrique sous vide, la performance de ce chauffe-eau solaires a atteint 84% ou
plus [158, 170].

La prochaine partie de ce chapitre sera divisé en deux:

» La premiére sera consacrée a une étude purement numérique d’un réflecteur
linéaire de Fresnel contenant un tube absorbeur peints en noir mat, et avec
une vitre (une enveloppe transparente en verre).

» La deuxieme sera consacrée a une étude expérimentale et numérique d’'un
concentrateur linéaire de Fresnel a cavité trapézoidale contenant un tube

absorbeur sans vitre, et recouvert d'une surface sélective.

2.3.1. Le réflecteur linéaire de Fresnel contient un tube absorbeur peints en noir mat,

et avec une vitre

Dans cette partie, nous allons simuler numériguement du coté thermique un
receveur linéaire de Fresnel avec un tube absorbeur peint en noir mat et avec une
vitre. L'eau a été utilisée comme fluide caloporteur avec un débit massique égal a
0,015 (Kg/s). Cette simulation est effectuée pour prévoir les performances de ce
collecteur en fonction des conditions climatiqgues et géographiques du site de Blida
pour la journée de 26/01/2016, ou la température moyenne maximale de I'air ambiant
est égale a 15,7°C. Le bilan thermique appliqué sur le tube absorbeur est le méme
qgue celui appliguée au tube absorbeur du concentrateur cylindro-parabolique. La

seule différence entre les deux est la puissance thermique émise par le soleil et recue
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par le concentrateur. Pour le collecteur linéaire de Fresnel, la puissance est calculée
comme suit [148, 149, 151] :

q =07a Py ¥ Se DNI \/1—c052(6)sin2(h) (2. 15)

absorbée
Donc, I'équation de l'efficacité optique (nopt) du concentrateur de Fresnel est donnée
par [66, 142, 150, 151]:

2 . 2
Topt =07 a P Y \/1—cos (®)sin= (h) (2. 16)

L’angle que fait le plan de I'’équateur terrestre avec la direction terre-soleil est
appelé la déclinaison 6. Cet angle varie tout au long de I'année de fagon symétrique
de -23°26’ a 23°26’ [64, 171]. Donc la déclinaison (d) est la latitude des points de la
terre qui sont atteints par le soleil au zénith (midi-solaire), La déclinaison, qui est
fonction du jour de l'année est définie par son quantiéme (j), la valeur de la

déclinaison peut étre calculée par [64, 172]:

& = 23/45° sin [0,980° (j + 284)] (2. 17)

Ou « h » est I'angle que fait la direction du soleil avec sa projection sur le sol, il varie
de 0° a 90° dans I’hémisphére sud (Nadir) et s’annule au lever et au coucher du soleil
et est maximal au midi-solaire[64].

h = arcsin( cos ¢ cos & cos w, + sin ¢ sin J)

h (2. 18)
« Se » est la surface effective de l'ouverture de miroir; cette surface peut étre
calculée par I'équation suivante [173]:

Se = 5 Win- €0s(0; = 0,)) 2. 19)
n=1

Ou Wn est la largeur du miroir (Wm=100mm), 6t est I'angle transversal et On est

I'angle d'inclinaison du (n®™€) élément de miroir.

Dans cette partie du chapitre, I'étude numérique réalisée sur la base de la 3¢me

configuration de concentrateur solaire (voir le Tableau 2. 2). Le Tableau 2. 5

contient les caractéristiques optiques des composants du concentrateur solaire

linéaire de Fresnel.



Tableau 2. 5 : Les caractéristiques optiques des composants du concentrateur

linéaire de Fresnel.

Propriété Valeur
Le coefficient d'absorption du tube absorbeur, a | 0,8
La réflectance de la surface du miroir, pm 0,85
L’émissivité du tube absorbeur, €a 0,12

Les Figure 2. 15(a-c) représentent une comparaison optique entre le tube

absorbeur pour les deux concentrateurs solaires linéaires FLR et PTC.
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Figure 2. 15 : Comparaison optique entre les deux concentrateurs linéaires FLR &
PTC avec les mémes conditions.

Grace a la Figure 2. 15, on peut dire que le concentrateur cylindro-parabolique
est plus efficace optiguement que le réflecteur linéaire de Fresnel. Le Tableau 2. 6
une comparaison indiquant la différence dans le flux thermique au niveau du tube
absorbeur pour les deux concentrateurs LFR et PTC. Les résultats sont obtenus en
utilisant le logiciel SolTrace.

Tableau 2. 6: Comparaison du flux thermique au niveau du tube absorbeur entre les
deux concentrateurs FLR & PTC.

Estimations LFR PTC
Le pic de flux 7460,03 W/mz 54672,1 W/m?
La valeur minimale de flux 749,69 W/m? 587,872 W/mz
La valeur moyenne de flux 3418,59 W/m?2 25808,9 W/m?2

La Figure 2. 16 illustre le rayonnement solaire direct selon le modéle semi-
empiriqgue de PERRIN DE BRICHAMBAUT pour la journée de 26/01/2016 a Blida. On

a effectué les calculs pour un ciel tres clair.
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Figure 2. 16 : Le rayonnement solaire direct selon le modele semi-empirique de
PERRIN DE BRICHAMBAUT pour la journée de 26/01/2016 a Blida.

On remarque que le rayonnement direct est maximal a 12 :00 et peut atteindre
516,21 [W/m?Z]. La Figure 2. 17 montre I'évolution du rendement en fonction de temps
pour les deux collecteurs a eau pour la journée de 26/01/2016 a Blida.
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Figure 2. 17 : Evaluation du rendement pour les deux concentrateurs LFR et PTC
pendant la journée de 26/01/2016 a Blida.
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Il est a noter que I'inconvénient du concentrateur linéaire de Fresnel est qu'il a
un faible rendement optique (Selon la Figure 2. 17, il est comprise entre 25 et 34 %),
comparé au rendement optique du réflecteur cylindro-parabolique qui lui peut
dépasser les 64,84 %. Cela rend le rendement thermique du concentrateur cylindro-
parabolique meilleur que celui du collecteur linéaire de Fresnel. La Figure 2. 18
illustre I'évolution de la température du tube absorbeur (Ta), la température du fluide
(eau) a la sortie du tube absorbeur (Tr) et la température de la vitre (Tv) en fonction

du temps pour la journée de 26/01/2016 a Blida.
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Figure 2. 18 : Evolution de la température pour les deux concentrateurs LFR et PTC
pendant la journée de 26/01/2016 a Blida.

Comme nous l'avons dit précédemment, I'évolution des températures est la
méme et la seule différence réside simplement au niveau des pentes des courbes.
D’apres I'analyse des courbes de la température de sortie du fluide caloporteur (eau),
nous pouvons dire que les dimensions du tube absorbeur influencent grandement sur
la température du fluide. Due a l'inertie thermique importante du tube absorbeur et la
surface d'échange de chaleur insuffisante, la température du fluide a la sortie de

I'absorbeur augmente lentement et atteint des valeurs moins importantes.
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La Figure 2. 19 illustre I'évolution de coefficient des pertes thermiques en
fonctions de la différence de température entre le tube absorbeur et I'air ambiant pour
les deux collecteurs solaires pour la journée de 26/01/2016 au site de Blida.
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Figure 2. 19 : Evaluation de coefficient des pertes thermique pour les deux
concentrateurs pour la journée de 26/01/2016 a Blida.

La température de l'air ambiant influe sur le coefficient des pertes thermiques
sous forme de convection a l'extérieur du tube absorbeur puisque les propriétés
physiques de I'air extérieur varient en fonction de la température de 'air ambiant. Les
valeurs de la température du tube absorbeur dans le cas du concentrateur cylindro-
parabolique (PTC) sont importantes, cela signifie qu’il y a un écart de température
entre la vitre et le tube absorbeur. L’accroissement de cet écart conduit a
'augmentation des pertes internes (Voir Figure 2. 19). Pour le réflecteur linéaire de
Fresnel, le coefficient (UL) est compris entre 2,17 et 3,7 (W/m2. K) et pour le
concentrateur cylindro-parabolique il est compris entre 2,91 et 4,2 (W/m2. K). En plus,
la perte de chaleur dans le concentrateur cylindro-parabolique est plus importante
que celle perdue dans le réflecteur linéaire de Fresnel a cause de la température du
tube absorbeur du PTC trop élevée par rapport a la température du tube absorbeur
du LFR.
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2.3.2. Etude expérimentale et numériqgue d’'un concentrateur linéaire de Fresnel

contient un tube absorbeur sans vitre, et recouvert d'une surface sélective

Cette partie présente la conception et I'étude expérimentale d'un concentrateur
solaire linéaire de Fresnel avec une cavité trapézoidale contenant quatre tubes
absorbeurs. Les tubes absorbeurs sont sans vitre, mais ils sont entourés et revétus
d’'une surface sélective. Ce prototype est utilisé pour chauffer I'eau du robinet avec
I'énergie solaire. Le réflecteur a été congu, construit par Chabahi, H., et al. (2011) au
niveau du département de génie mécanique, Université de Saad DAHLAB Blida 1,
Algérie[174].

L'objectif de cette étude est l'analyse et [|'évaluation des performances
expérimentales du réflecteur qui a été utilisé comme un chauffe-eau solaire en
termes de conditions météorologiques réelles pour la région de Blida, Algérie.
L'efficacité du dispositif a été prouvée par une simulation numérique qui repose sur le
bilan énergétique du tube absorbeur. Les détails de la simulation numériques qui ont
prouvé l'efficacité du réflecteur ont été publiés dans les deux journaux: Case Studies
in Thermal Engineering et journal of Fundamental and Applied Sciences [151, 158].

2.3.2.1. La section expérimentale

Le concentrateur linéaire de Fresnel est un collecteur solaire thermique. Il est
simple et tres facile a installer par rapport aux autres collecteurs solaires de la méme
famille [151, 158, 175]. Il a une architecture composée de bandes de miroirs plats
réfléchissants et des tubes absorbeurs.

Généralement Les miroirs sont alignés sur un axe nord-sud, et ils font une
rotation pour suivre le soleil pendant ce mouvement quotidien. Les miroirs sont
orientés vers le soleil, pour concentrer les rayons solaires sur les tubes récepteurs
qui contiennent un liquide chauffé a haute température par I'énergie absorbée. Le
fluide chaud obtenu peut étre utilisé dans de multiples utilisations domestiques et
industrielles [151, 158, 176-178].

Figure 2. 20 montre une photo de notre prototype, il a été construit a I'Université
Saad DAHLEB, Blida 1 (a cbété du département de la mécanique). L’installation

comporte un concentrateur ayant une ouverture de surface totale de miroirs
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réfléchissants égale a 1,65 m2, une pompe pour faire circuler I'eau en circuit ouvert et
un réservoir de stockage pour conserver lI'eau chauffée.
Les tubes absorbeurs sont reliés a leurs extrémités a une pompe a eau pour

permettre d’envoyer I'eau chaude obtenue vers un réservoir de stockage.

Figure 2. 20: La photo du dispositif expérimental.

Le concentrateur (Figure 2. 20) se compose de cing éléments :

» Le cadre de support extérieur (exterior support frame): il est utilisé pour
supporter le poids de la base horizontale avec ses miroirs réfléchissants et les tubes
absorbeurs. Il est composé de quatre barres métalliques de section transversale
(Longueur = 1760 mm, Largeur = 30 mm, Hauteur = 30 mm et épaisseur = 02 mm).
» Le cadre de support intérieur (interior support cadre): il est lI'un des
éléments les plus importants de cet appareil, car il comporte les miroirs
réfléchissants. Il est composé de quatre barres métallique carrés et creuses
(Longueur = 1600 mm, Largeur = 30 mm, Hauteur = 30 mm et épaisseur = 1 mm).

» Les miroirs réfléchissants: le dispositif expérimental contient onze miroirs

réfléchissants pour réorienter et concentrer le rayonnement solaire vers les tubes
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absorbeurs fixes. Chaque miroir a une forme de bande plate (Longueur = 1500 mm,
Largeur=100 mm).
» La cavité trapézoidale: la cavité trapézoidale est une tble pliée galvanisée
(Longueur = 2000 mm, largeur = 1 000 mm et épaisseur = 1,5 mm).

Le vide a l'intérieur de la cavité est rempli avec du polystyréne (Longueur =
3000 mm, Largeur = 1000 mm et épaisseur = 100 mm). Des plaques blanches de
Formica ont été collées (Longueur = 1700 mm, Largeur 1 = 100 mm, Largeur 2 = 125
mm et épaisseur = 4 mm) sur les trois morceaux de polystyrene avec de la silicone et
du ruban adhésif double face. La Figure 2. 21 illustre les dimensions de la cavité
trapézoidale avec les quatre tubes absorbeurs.

polystyrene

I

lates V absrber tubes \ glass cover

white Formica pl
#20/22mm
B85.35mm | S0 | 85.35mm
80.35mm 100mm 80.35mm
Figure 2. 21 : La géométrie de la cavité trapézoidale.
» Les tubes absorbeurs: ils sont composés de quatre tuyaux en cuivre (220 /

22 mm et une longueur de 1600 mm) et ils sont placés dans la cavité. Les quatre
tubes sont peints en noir mat et revétus par une surface sélective convenable qui a
une absorptivité élevée pour le rayonnement solaire visible et une émissivité faible
pour le rayonnement infrarouge pour accroitre et améliorer [l'efficacité du
concentrateur [151, 158, 179]. L'émissivité des surfaces sélectives est inférieure a 1,
puisque I'émissivité (¢ = 1) pour le corps noir idéal [151, 158, 180].

La distance focale (f) entre les tubes absorbeurs et le miroir central est égale a
1300 [mm], ou le Tableau 2. 5 résume les propriétés optiques particulieres des
miroirs réfléchissants et des tubes absorbeurs. La Figure 2. 22 est un plan détaillé de

notre prototype avec toutes ses dimensions.
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Figure 2. 22 : Schématisation du réflecteur linéaire de Fresnel.

Aprés la fin de linstallation du concentrateur, beaucoup d’essais ont été
effectués sur notre réflecteur solaire au cours d'une période de 15 jours afin de
vérifier qu'il n'y a pas de fuite et prouver que l'appareil est prét a I'emploi.

a). Les mesures expérimentales

Les essais ont été effectués a l'université de Blida qui est a une altitude de 262
metres, sa latitude est de 36 ° 28'N et sa longitude est de 2 ° 49 'E. Le dispositif
expérimental a une conception simple, facile a installer et facile a entretenir. Pendant
les expériences, les miroirs sont orientés manuellement vers le soleil en fonction
d’angle d'inclinaison nécessaire pour chaque miroir.

Toutes les conditions climatiques (rayonnement solaire direct, la vitesse du vent
et la température ambiante) ont été mesurées. Une sonde de cellule photovoltaique a
éte utilisée pour mesurer le rayonnement solaire, la cellule a été mise a notre

disposition par le CDER (Centre de développement des énergies renouvelables). Une
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unité d'acquisition (type HYDRA) a été utilisée pour lire et enregistrer les
températures et le rayonnement solaire au cours des essais.

En ce qui concerne la mesure de température (des tubes absorbeur, l'isolation
et I'eau a la sortie des tubes absorbeurs) ont été prises par des thermocouples de
type (K). En outre, un thermomeétre numérique (type K) a été utilisé pour mesurer la
température ambiante. En ce qui concerne la mesure de la vitesse du vent,
I'anémometre (Kimo LV 110) a été utilisé.

b). Les étapes de I'expérimentation

Les deux jours (le 22 Janvier 2015 et le 19 Février 2015) ont été choisis pour
mener des expériences pratiques, qui correspondent a des beaux jours avec
passages de quelques nuages et l'illumination solaire était suffisante pour obtenir des
résultats acceptables. Les tests ont été effectués entre 10:00 et 16 :00.

L'étude expérimentale comprend deux parties. Dans la premiére partie, I'eau est
stagnante dans I'absorbeur pour déterminer les valeurs maximales qui pourraient étre
atteintes par le concentrateur. Au début, les essais sont réalisés avec une peinture
noire ordinaire (coefficient d'absorption = 0,92 et une émissivité de 0,92) ; aprés cela,
les essais sont effectués avec un revétement sélectif (coefficient d'absorption = 0,93
et une émissivité de 0,21). Dans la deuxieme partie de l'expérience, l'eau est
circulante a l'intérieur des tubes absorbants, afin de déterminer la performance du
réflecteur.

c). L’analyse de l'incertitude de I'étude expérimentale

L’énergie utile d'un collecteur de surface totale d'ouverture (Ac) est donnée par
I'équation suivante [158, 181-183]:

tite = OmCF (Tfo ~Ti) 2. 20)

Cette énergie est la quantité de chaleur échangée par convection entre
'absorbeur et le fluide (W), ou Qm est le débit massique de l'eau a l'intérieur de
I'absorbeur (Kg/s), Cr est la chaleur spécifique du l'eau (J/kg. K), Tro est la
température de I'eau a la sortie du tube absorbeur (K) et Tsi est la température de
I'eau a I'entrée du tube absorbeur (K).

Le rendement thermique est donné par I'équation suivante [157, 158, 181-183]:
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_ tile_ CmCF (Tho ~Tri)
= DN Ac DNI A~ (2. 21)
Avec, DNI est le rayonnement solaire direct (W/m?2). Le rayonnement solaire qui arrive
sur le tube absorbeur n’est pas totalement transmis au fluide; une partie est dissipée
sous forme de pertes thermiques entre I'absorbeur et 'air ambiant. Le taux de perte

thermique est donné par la relation suivante [150, 158]:

_ 2 2
UL =&,0 (TA+Tamb)(TA+T

amb) 2. 22)

Avec o est la constante de Boltzmann (0=5.66897 1078 W/m2K*), ea est I'émissivité de
I'absorbeur, Ta est la température de I'absorbeur (K) et Tamb est la température d’air
ambiant [K].

d). Les conditions climatiques

Figure 2. 23 présente les valeurs mesurées du rayonnement solaire direct en

fonction du temps pour les deux jours de I'expérience.
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Figure 2. 23 : Les valeurs mesurées du rayonnement solaire direct.

Les équations polynomiales du rayonnement solaire direct (DNI) pour les deux
jours en fonction du temps (t) sont les suivants:
®» Pour la journée de 22/01/2015
DNI = -3039,21420+63596429 x t-26,75 x t 2 2. 23)
®» Pour la journée de 19/02/2015
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DNI = -3831,5+765,69048 x t-31,66667 x t > (2. 24)

A travers la Figure 2. 23, il est évident de constater que la valeur maximale du
rayonnement solaire directe maximale est enregistrée le 19 Février a 13 :00, ou elle
atteint 760 (W/m?2). La valeur minimale a été enregistrée le 22 Janvier a 16h00, elle
est égale a 238 (W/m2). Au cours des expériences, des nuages ont été observes, en
particulier entre 12 :00 et 14 :00 pour la journée 22 Janvier. En général, le DNI
commence a augmenter du lever du soleil jusqu'a ce qu'il atteigne la valeur la plus
élevée au milieu de la journée, et puis diminue jusqu'a ce qu’on atteigne le coucher
du soleil. Ainsi, I'utilisation de I'énergie solaire est bien adaptée de nos applications
qui doivent coincider avec les heures les plus ensoleillées du jour. La Figure 2. 24
montre les valeurs mesurées de la température de l'air et de la vitesse du vent

pendant les jours des essais.
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Figure 2. 24 : Les valeurs mesurées de la température de I'air ambiant et de la

vitesse de vent.

2.3.2.2. La section numérigue (Simulation)

L’'objectif de cette simulation numérique est la validation de nos résultats
expérimentaux; cette simulation est conduite sur la base d’un outil de programmation

sous I'environnement MATLAB et d’aprés le bilan énergétique des tubes absorbeurs.
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Cette modélisation thermique nous a permis de calculer : les rendements thermiques,
les températures du tube absorbeur, la température de l'eau a la sortie des tubes
absorbeurs et le coefficient des pertes thermiques. Les résultats numériques ont été
comparés avec les résultats expérimentaux obtenus a I'hiver 2015. La Figure 2. 25

illustre la configuration des miroirs a 12:00.

Figure 2. 25 : La configuration des miroirs a 12:00.

Le Tableau 2. 7 présente la configuration de chaque miroir en fonction des
parametres géométrigues de notre prototype a 12:00. Ces configurations ont été
représentées selon les équations mentionnées dans les articles des P.L. Singh et al.
[161, 163].

Tableau 2. 7: Les configurations de chaque miroir & 12 :00.

n Position (Q) La distance entre les miroirs (S) Inclinaison (8)

(mm) (mm) ©)

0 (miroir central) 0 0 0
let6 50 0 2,528
2et?7 150 0 5,337
3et8 250,8 0,8525 8,065
4et9 353,1 2,737 10,69
5et 10 457,7 5,566 13,18

Pour simplifier 'étude, certaines hypothéses ont été utilisées lors du calcul:
e L'écoulement de fluide est unidimensionnel,
e Toutes les propriétés du fluide (eau) dépendent de la température;
e La variation spatiale de I'épaisseur des tubes de I'absorbeur est négligeable;
e L'échange par conduction dans l'absorbeur est négligeable;

e Le flux thermique est réparti uniformément au niveau des tubes absorbants.
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La Figure 2. 26 montre les différentes formes d'échanges thermiques qui ont

lieu dans les tubes absorbeurs et dans leur environnement.
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Figure 2. 26 : Le bilan énergétique sur un élément du tube absorbeur.

a). Echange thermique entre I'absorbeur et le fluide

La modélisation de la distribution de la température est basée sur les bilans
d'énergie, qui sont caractérisées par les équations différentielles de la température du
fluide (TF) et de la température de l'absorbeur (Ta). L’équation (2. 15) présente la
puissance thermique émise par le soleil et recu par des tubes absorbants. Quant a
I'équation (2. 25) permet de calculer le flux de chaleur échangé par convection entre
les tubes absorbeurs cylindriques et I'eau (fluide caloporteur) [148, 151, 152].

Yutile =~ 9gain = e Apint (TA_TF) (2. 25)

Le coefficient d'échange de chaleur par convection (hf) est lié au mode
d'écoulement du fluide et qui est donnée par I'expression suivante [151]:
Nu x K

h. = — F

F
DA,int

(2. 26)
Ou Kr présente la conductivité thermique du fluide [151].
Dans cette étude, le régime d'écoulement de l'eau est laminaire (Re <2300),

donc le nombre de Nusselt (Nu) est donnée par [148, 151, 152, 184, 185].
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D .
0.0668Re _ pr_ ANt
Nu = 366 + L

2

= 2. 27
DA int J3 ( )

1+ 0.0{Re = Pr

Le facteur (Rer) présente le nombre de Reynolds qui est exprimé par la relation
suivante [28]:
4><pF ><QV

Re_. =
F zxD

Aint “HF (2. 28)

Ou (pr) indique la viscosité dynamique du fluide.

Le nombre de Prandtl (Pr) sera écrit sous la forme suivante [186]:

(2. 29)

VF est la viscosité cinématique, elle est définie par[187]:
HE

e

La diffusivité thermique du fluide (arF) est défini par [188]:

v

F (2. 30)

xC (2. 31)

Le bilan énergétique pour le fluide caloporteur circulant dans les tubes de l'absorbeur

est exprimé par la relation suivante:

STEXH . 5 aT F (X9
o JdgainTPF X CRxQy T 2. 32)

PE X CEXzm XDA,int

Les conditions initiales et les conditions aux limites de l'équation (2. 32) sont

données par :

TF(O) =TF,inlet ® =T amb®
TF(X0) =T F,initial ® =T amb(0) (2. 33)

b). L'échange de chaleur entre I'absorbeur et I'air ambiant

Le bilan énergétique pour le tube absorbeur est donné par I'équation suivante:
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aT AKXY _
ot

pa x Caxz x( DAext "D jnt)

2. 34)
dabsorbée(® —Asortie XD = dytjje (X, 1)

Avec (gsortie) est la quantité de chaleur a la sortie de I'élément de tube absorbeur.
Usortie(X +4X9 =qgy (X +4X 1) =
PEX CEXQ, x4X xTE(X +4Xy (2. 35)

L’équation (2. 36) présente les conditions initiales de I'équation (2. 35).

T AXO) =T Ajinitial () =T amb(0) (2. 36)

L’équation (2. 37) illustre I'échange thermique global entre I'absorbeur et

I'environnement.

Yext = 9extconv * Yextray (2. 37)

L'échange par convection entre I'absorbeur et I'environnement (Qextconv) peut étre

calculé en utilisant 'équation (2. 38).

Gextconv — Vv Aaext (Ta ™ Tamb) (2. 38)
Selon Mc Adams (1954)[152], le coefficient de transfert de chaleur du vent (hv) est
donné par:
= 57 + 38V,
v " \ (2. 39)

L'échange par rayonnement entre les tubes absorbeurs et I'environnement (Qext, ray)

est donné par I'équation (2. 40).

_ 4 _—4
qext,ray ~A° AA,ext (TA Tamb) (2. 40)

Pour l'analyse et réarrangement des équations, la méthode des différences
finies a été utilisée pour discrétiser les principales équations du phénoméne. Les
équations ((2. 41) et (2. 42)) présentent respectivement les équations discrétisées

des inconnues (TF) et (Ta).
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Q

mx DA, int X 4X

TRjO=- TFjO+

(PFXCF}TF. U

TFj—10+

(pExCE)  xaxDaintx4X (2. 41)

TEj
1
(pFXCF)|TF_ x> DA, int < 4X

Q

(D Aext —DAint)

hExzxDAint(TAj—TF,}j)

TAjO=- (9apsorbse®

—hwxzxDAext (T AjO-Tamb(®) 2. 42)
~ &AXo Xm X DA,ext(T4A,j O-T2 O
—hExzxDAint(TAjO-TEj®)

Nous pouvons écrire les équations ((2. 41) et (2. 42)) sous forme matricielle de
la forme [A]{[T]= [B], ou [A] représente la matrice de coefficients, [T] est le vecteur des
inconnues et [B] c’est le vecteur du second membre. La méthode de Gauss-Seidel
avec pivot total a été adaptée pour la résolution de ce systeme, parce qu'elle

possede une converge rapide et supprime l'inversion de matrice.

2.3.2.3. Présentation, discussion et comparaison des résultats

a). Le rendement de réflecteur

Le Tableau 2. 8 montre I'évolution du rendement thermique expérimental selon
le nombre de miroirs aprés I'exposition au soleil pendant une heure (60 minutes).
Dans cette expérience le rendement optique de notre prototype est de 29,5 % et la

température de I'eau a I'entrée du tube absorbeur (Tr) est prise égale a 12 °C.

Tableau 2. 8: Les valeurs de rendement thermique expérimental d’un LFR.

Efficacité thermique | Efficacité thermique
(peinture noire mat)% | (surface sélective)%
7 0,747 19,87 20,65
9 0,9435 24,32 27,13
11 1,138 26,07 29,13

Nombre des miroirs | surface effective [m?]
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D’apres le Tableau 2. 8, on remarque que I'absorbeur couvert avec une surface
sélective a donné la meilleure efficacité par rapport au tube absorbeur avec la
peinture noire mat (I'absorbeur a surface sélective a un coefficient d’absorption élevé
et un coefficient d’émission faible). Pour cette raison, on a utilisé, dans tous les
travaux expérimentaux ultérieurs, des tubes absorbeurs a surface sélective. La
variation de l'efficacité thermique expérimentale en fonction du temps est illustrée

dans la Figure 2. 27.
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Figure 2. 27 :L’efficacité thermique expérimentale pendant les deux journées des
essais.

Le Tableau 2. 9 présente un résumé des valeurs maximales des rendements
thermiques numériqgues et expérimentaux du concentrateur utilisé dans

I'expérimentation.

Tableau 2. 9: Les valeurs maximales des rendements thermiques numériques et
expérimentaux d’un LFR.

Les valeurs maximales d’efficacité thermique
La date — —
Numérique Expérimentale
22/01/2015 0,29210466 0,29212
19/02/2015 0,29199905 0,29205

Généralement, 'efficacité thermique du concentrateur avoir une relation directe avec

les pertes thermiques importantes. Cette perte est due a I'élévation conjointe de la
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température des tubes absorbeurs et de la température de lair ambiant. On
remarque de plus qu’il y a une bonne concordance entre les performances obtenues
expérimentalement et numériquement. Cela montre la bonne orientation des miroirs
du concentrateur vers le soleil pendant la manipulation.

b). Evaluation de la température

¢ Latempérature de stagnation

Dans la premiére partie du travail expérimental, on cherche a déterminer la
température de stagnation apres emprisonnement de I'eau dans I'absorbeur. Le but
de cette expérience est de déterminer les valeurs maximales de température qui
peuvent étre atteintes a I'intérieur de I'absorbeur.

Dans cette partie, les expériences ont été menées en utilisant des tubes
absorbeurs avec une peinture noire mat seulement. L'expérience a commencé a
11:00, ou la température de I'eau est égale a 291,81 [K], la température ambiante
égale a 300,16 [K] et le rayonnement solaire direct égale a 615 [W/m2]. Les
expériences sont achevées a 13h00, ou le rayonnement solaire est égal a 708
[W/m2]. On a remarqué que la température du fluide varie proportionnellement avec le
temps d'exposition au soleil. Cette variation est linéaire et croissante jusqu'a une
température de 103 ° C. Quant a la température moyenne des tubes absorbeurs, elle

avait atteint 2 13h00 une valeur de 121 ° C.
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Figure 2. 28 : La température de stagnation en cas de la peinture noire mat.



88

On remarque de plus que, quel que soit le temps d'exposition la température de
stagnation du fluide ne dépasse pas 103 °C, a cause des pertes thermiques qui sont
€gales a I'énergie incidente.

En ce qui concerne les tubes absorbeurs enveloppées avec une surface
sélective, la température de stagnation du fluide est de 112°C et la température des
tubes absorbeurs est de 202 °C. Par rapport au cas précédent les conditions de
I'expérience sont presque les mémes sauf le rayonnement solaire qui est pris égal a
745 [W/m2].

2201 T = 202°

absorbeur

200
180 -
160 -

1407 T =112°
120 - fluide

température [°C]
H
8

cas du surface sélective

Figure 2. 29 : La température de stagnation en cas de la surface sélective.

Aprés la comparaison entre les deux figures (Figure 2. 28 &Figure 2. 29)), on
peut dire que le tube absorbeur sans surface sélective a une capacité d'absorption
élevée pour les rayonnements solaires visibles, mais il a un pouvoir émissif faible
pour le rayonnement infrarouge de grande longueur d’onde. C’est pour cette raison
qu'on utilise une surface sélective convenable pour assurer I'absorption des
rayonnements infrarouge de grande longueur d’'onde. Un tube absorbeur enveloppé
par une surface sélective permet de garder une grande quantité d’énergie solaire

incidente et perd trés peu de chaleur par rayonnement de grande longueur d’'onde
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quand la surface absorbante est chaude. On remarque que la température du fluide
dépasse 100 °C, cela signifie que I'eau se transforme en vapeur en absorbant une
qguantité de chaleur équivalente a la chaleur latente de vaporisation.

+ Evaluation des températures Ta et Te pendant la circulation de I'eau

Dans cette section, on va présenter les courbes de comparaison entre les
résultats expérimentaux et numériques pendant les deux journées des essais. La
Figure 2. 30 illustre I'évolution de la température des tubes absorbeurs en fonction

du temps, et la Figure 2. 31 les températures de I'eau en fonction du temps.
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Figure 2. 30 : Evaluation des températures des tubes absorbeurs d’'un LFR.

Selon les Figure 2. 30 et pour la journée du 22/01/2015, les températures
commencent a augmenter a partir du début de la mesure jusqu'a ce qu'elle atteignent
le maximum a 12:00, et puis elle diminuent jusqu'a ce qu'il atteignent la valeur
minimale a 16:00. Les nuages qui ont traversés la zone d’expérimentation entre
12:00 et 14:00 ont eu un impact évident sur les résultats. Puisque le rayonnement
solaire du 19 Février est plus fort que celui du 22 Janvier, la température des tubes
absorbeurs mesurée le 19 Février est supérieure a la température des tubes

absorbeurs mesurée pendant la journée de 22 Janvier 2015.
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Figure 2. 31 : Evaluation des températures de I'eau d’'un LFR.

Selon la Figure 2. 31, on remarque une similitude entre les résultats
expérimentaux et numériques, cela montre que le modéle mathématique utilisé
reproduit fidelement les valeurs expérimentales. On note de plus que la variation de
la température dépend en particulier du rayonnement solaire direct incident et du
climat autour du site étudié. Le Tableau 2. 10 présente la comparaison entre les

valeurs maximales des températures (expérimentale et numérique).

Tableau 2. 10: Comparaison entre les valeurs maximales des températures
(expérimentale et numérique).

Température de 'absorbeur (K) | Température de I'eau (K)
Date — - - —
Numérique Expérimental Numérique | Expérimental
22/01/2015 364,29 363 348,58 347
19/02/2015 367,31 367 354,25 352

D'apres les figures (Figure 2. 30 et Figure 2. 31), la température dépend
essentiellement de I'énergie solaire recue par les tubes absorbeurs. La température
de l'eau (TF) est inférieure a (Ta) pour les deux jours, car la face interne des tubes
d'absorbeur absorbe le rayonnement infrarouge, qui engendre une augmentation de
la température (Ta) (effet de serre). Par conséquent, la température de la face
externe est plus faible, parce que les vents créent un phénomeéne de convection avec

le cOté extérieur des tubes absorbeurs.
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L'énergie solaire incidente absorbée par I'absorbeur n’est pas complétement
transmise a l'eau sous forme de chaleur; une certaine quantité est dissipée sous
forme de déperdition de chaleur entre les tubes de I'absorbeur et I'air ambiant, cela
signifie que le coefficient de perte de chaleur (UL) est un facteur essentiel pour
déterminer les performances du dispositif. Lorsque ce facteur est faible, l'efficacité du
concentrateur est importante. La Figure 2. 32 illustre I'évaluation du coefficient de
perte de chaleur en fonction de la difféerence de température entre les tubes

absorbeur et la température de I'air ambiant.
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Figure 2. 32 : Evaluation des coefficients des pertes thermiques.

L'efficacité thermique diminue lorsque l'insolation augmente, cette diminution
est due a des pertes thermiques qui croient avec la hausse des températures de I'eau
respectivement a I'entrée et la sortie du tube absorbeur.

Ainsi, les pertes thermiques augmentent rapidement lorsque:
e Latempérature de I'eau a I'entrée du tube absorbeur augmente;

e Latempérature des tubes absorbeurs augmente.

L'utilisation d'un tube absorbeur avec une surface sélective permet une réduction
tres significative des pertes thermique. Dans notre cas, I'émissivité des tubes
absorbeurs utilisés dans le dispositif est égale a 0,12. Cette valeur peut réduire
considérablement les pertes thermiques par rayonnement. Par conséquent, la

corrélation du coefficient de perte thermique de notre prototype est donnée par:
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% Le 22/01/2015

A —Tamb)3 +9><10_5(TA -T, b)2

— 2. 4
+0.001(T , Tambr5|+ 007458 (2. 43)

U =—7><10_7(T

Avec un coefficient de détermination (R?) sur le graphique est égal & 0,9989.
< Le 19/02/2015

U, = —9><10_7(TA —Tamb)3 +10_4(TA —Tamb)2
+0.0017(T T +0.07474 (2. 44)

A amb)
Avec un coefficient de détermination (R?2) sur le graphique est égal a 0,9978.

Le réflecteur linéaire de Fresnel ou plus précisément le chauffe-eau solaire
produit de I'eau chaude en utilisant le rayonnement solaire comme source d'énergie.
L'eau chaude produite est souvent utilisée dans divers usages domestiques ou
industrielles. Le concentrateur linéaire de Fresnel est un dispositif qui fournit de I'eau
chaude, et qui peut compléter les autres types de chauffe-eau (électricité,
combustibles fossiles, etc.). L'utilisation du concentrateur linéaire de Fresnel comme
un systeme de chauffe-eau solaire est une solution économique, efficace et durable.
L’utilisation d'un chauffe-eau solaire minimise la pollution et réduit I'émission des gaz
a effet de serre (GES).

2.4. Conclusion

L’étude que nous avons menée sur les deux types de collecteurs solaires, nous
a permis d’estimer la température de fluide a la sortie du concentrateur solaire. Nous
avons de plus illustré que la performance d’un collecteur solaire dépend de plusieurs
parametres tels que :
e La variation du rayonnement solaire ;
e La géométrie du concentrateur solaire utilisé ;
e La nature et les dimensions du tube absorbeur ;
e Les caractéristiques optiques des éléments du collecteur ;

¢ Les conditions géographiques et climatiques de la région étudiée.
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3. SYSTEME DE REFRIGERATION A EJECTEUR SUPERSONIQUE

3.1. Analyse du systeme de réfrigération a éjecteur

L’objectif de cette partie est I'explication des principes thermodynamiques de
fonctionnement de la machine de réfrigération a éjecteur et I'analyse de son
comportement aérodynamique et thermique. La Figure 3. 1 représente les deux

boucles thermodynamiques d’un simple systéme de réfrigération a éjecteur.

¥ % . Pi
1 2 Generator 1 2
Fump BM {1; i
-_— Ejector
7 L 6
- Condenser
T_I Thraotile
‘-':' walve E
8 9
Evaporator
A
De -

Figure 3. 1: Cycle de réfrigération d’éjecteur[4].

e La boucle frigorifique (BF: «le cycle 7-8-9-5-6-7 ») parcourue par le fluide
frigorigéne secondaire. A la sortie du condenseur, une partie du liquide (fluide
frigorifique) subit une détente isenthalpique a travers une vanne d’expansion avant
I'entré dans I'évaporateur pour la production du froid. A la sortie de I'évaporateur,
le fluide secondaire est entrainé par le fluide primaire dans la buse d’éjecteur.

e La boucle motrice (BM : « cycle 7-1-2-3-4-5-6-7 ») parcourue par le fluide moteur
(fluide primaire). Le générateur produit la vapeur qui pénétre dans la buse de
I'éjecteur ou elle est accélérée et entraine avec lui le fluide secondaire a la sortie
du divergent de la buse. Ensuite, le mélange des fluides (primaire et secondaire)
se produit. Aprés le mélange est comprimé et acheminé vers le condenseur, puis

vers le générateur par I'intermédiaire d’'une pompe.
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La Figure 3. 2 schématise une coupe longitudinale d'un éjecteur avec les

différentes sections importantes a l'intérieur.
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Figure 3. 2: Les différentes sections d’un éjecteur.

La performance d’'un éjecteur est définie par un taux d’entrainement « w », ce
parametre est donné par :

m (h —h j
__€e _ 3 4is
@ =" (1 1p)

g

(hG,is_hSJ - G-

Eames et al. (1995) [189], Aphornratana et al. (1997) [46] et Chunnanond et al.
(2004) [54, 62], ont montré que le taux d’entrainement (w) est limité par la pression
critique de condensation « Pc* » (voir la Figure 1. 5).Selon la Figure 3. 1, on peut

ecrire le bilan énergétique au point de mélange de I'éjecteur comme suit :

(mg +m, )h5 = mg .h3 + me.h9 . 2)

L’équation (3. 3) illustre I'application de la loi de la conservation de la masse au

niveau de la section de mélange.

(mg Cg My ce):(mg +me).cm a. 3)

En supposant que la surface d'entrée du fluide secondaire a l'intérieur de

I'éjecteur est trés grande, nous pouvons simplifier 'équation (3. 3) comme suit :
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= 1 (3. 4)

L’efficacité isentropique de la buse d’éjecteur est définie comme:
N =% (3. 5)
3 4is
Conformément a la loi de conservation de I'énergie, et en adoptant les
hypothéses suivantes : i) le transfert thermique est adiabatique (q=0) ; ii) le travail est
nul (£:=0) ; iii) I'axe horizontal de I'éjecteur est a la méme altitude (Zs=Za). La vitesse

de la vapeur a I'entrée de la buse (cg) peut étre exprimée comme suit :

Cq =23 —hy) = [2n(hg—h, ) (3. 6)
L’efficacité isentropique du diffuseur est donnée par :
B h6,is N
B _ 3.7
he —he B. 7

La vitesse peut étre exprimée sous la forme :

Cm = y2(Ng ~N5) = i(ha, is ~5) 3.8
D (3. 8)

Le produit du rendement isentropique de la buse (nn) et le rendement

isentropique du diffuseur (no) peut étre désigné comme le rendement isentropique
d'éjection (A), donc l'efficacité isentropique d’éjecteur est donnée par la relation

suivante :

A=1,,.
INTp 3. 9)
Un autre critére important pour I'éjecteur est le taux de compression (rp), qui est

défini comme le rapport de pression entre le condenseur et I'évaporateur.

TP (3. 10)

La contre-pression ou la pression du condenseur a des conditions critiques est

appelé la pression du condenseur critique. Généralement, le systéeme de réfrigération
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a éjecteur est utilisé a la température du condenseur critique. Le taux de compression

(rp*) & I'état critique est appelé le taux de compression critique.

Pt (3. 11)

La performance thermique (COPEejc) du sous-systeme de réfrigération a éjecteur
est définit comme le rapport entre la capacité de refroidissement et la chaleur
nécessaire a I'entrée de I'éjecteur [4, 14, 61].
coP. - Qe _mglhg —hg) A

e Qy mg(hg—hl)_wAhg 3. 12)

3.2. Sélection de réfrigérant

Un réfrigérant est un fluide tres sensible a la température, il est utilisé pour la
mise en ceuvre d'un cycle de : i) production de froid (climatisation, congélateur,
réfrigérateur, etc.) ; i) pompage de la chaleur dans des systéemes de chauffage grace
a des pompes a chaleur ; iii) dans les autres applications industrielles avec des
cycles thermodynamiques par exemple : turbines a vapeur. Le choix d’un fluide
devrait étre porté a sa stabilité chimique, sa toxicité, ses caractéristiques explosives,

sa corrosivité, son respect de I'environnement et son prix [190].

3.2.1. Les critéres pour le choix d’'un réfrigérant

3.2.1.1. L'impact environnemental

Les reéfrigérants doivent respecter les normes de sécurité plus ou moins
contraignantes selon la nature des risques induits, liés a l'environnement, a la
dangerosité pour tout étre vivant. Plusieurs réfrigérants donnent des performances
élevées mais ne sont pas respectueux de I'environnement, parce gu'ils ont:

e Un ODP (Ozone Depletion Potential : potentiel d’appauvrissement de la couche
d'ozone) élevé : ODP est un indice qui caractérise le potentiel d’appauvrissement
de la couche d'ozone. La valeur de cet indice est calculée par rapport a la
molécule de référence (R11 ou R12) qui ont un ODP =1 [190-193].

e Le GWP (Global Warning Potential : Potentiel de réchauffement global) : GWP est

un indice qui caractérise réechauffement global. La valeur de cet indice par rapport
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a une molécule de référence, cette molécule est de CO2, puisque pour des durées
bien déterminées (20, 100, 500 ans), le CO2 a un GWP =1 [190-193].

3.2.1.2. Le c6té de la sécurité et de I'utilisation

Il doit étre non toxique, non inflammable et non-explosif. Le critére de toxicité est
présenté par deux groupes. Le groupe A pour lequel il n'y a pas de preuve de la
toxicité des fluides frigorigenes pour des concentrations inférieures <= 400 ppm. Le
groupe B pour lequel il y a des preuves de toxicité pour des concentrations
inférieures <400 ppm.

3.2.1.3. L'impact énergétique

La performance d’un cycle de réfrigération quel que soit son type est fortement
dépendant des caractéristigues thermodynamiques du réfrigérant, les propriétés
requises sont les suivantes :
¢ Il doit posséder une chaleur spécifiqgue élevée et une grande chaleur latente de
vaporisation pour permettre des débits minimaux par unité de capacité de
réfrigération [190-193].

¢ |l doit posséder une température d'évaporation relativement faible, afin d’obtenir
une pression de saturation basse au niveau du générateur [190-193].

3.2.2. Les types des fluides frigorifiques

Il 'y a divers types de réfrigérants qui peuvent étre utilisés dans les systemes de
réfrigération. La maniére la plus courante de classer les fluides frigorigénes est la
classification selon les composants chimiques contenus dans le fluide frigorigéne.

Les fluides frigorigenes sont classés en quatre groupes principaux :

3.2.2.1. Les ChloroFluoroCarbures (CFC) (groupe de halocarbures)

lls sont des molécules composées de carbone, de chlore et de fluor. lls sont
connus sous le nom commercial de fréon, exemple : R11, R113, R114, R134a,
R245ca, R245fa et R152a. Les CFC contribuent avec une bonne part a la destruction
de la couche d’ozone, ou un atome de chlore issu de la décomposition de ces
molécules, détruirait en moyenne 100000 molécules d'ozone. lls changent les

molécules d'ozone (O3) de I'atmosphére en enlevant un atome d'oxygéne. En plus, ils
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se dégradent progressivement mais tres lentement dans l'atmosphére. Leur effet
destructeur se poursuit pendant plusieurs siecles apres leur émission, selon le
protocole de Montréal en date du 16 Septembre 1987. De nombreux pays ont interdit

leur utilisation et ils ont été finalement empéchés d’'usage depuis 1996 [190-193].

3.2.2.2. Les HydroChloroFluoroCarbone (HCFC)

lls sont des molécules composées de carbone, de chlore, de fluor et
d'hydrogéne. Elles sont moins stables que les CFC et détruisent I'ozone dans une
moindre mesure. Elles sont appelées substances de transition, exemple : R22, R123
et R124[193]. lIs sont interdits d'utiliser depuis le premier Janvier 2015[190-193].

3.2.2.3. Les HydroFluoroCarbone (HFC)

lls sont des molécules composées de carbone, de fluor et d'hydrogene. Elles ne
contiennent pas de chlore et donc ne participent pas a la destruction de la couche
d'ozone. Par contre, les HFC présentent un Global Warming Potential (contribution &
l'effet de serre) sur cent ans et au-dela, exemple : R125, R134a, R32, 152a et R143a
[190-192].

3.2.2.4. Mélange de fluides frigorigénes

On peut les classer en fonction du type de composants fluorés qu'ils
contiennent. Ce sont certains d'entre eux: R404A, R407C. R407b, R407A et R410A
[191-195]. Ces fluides sont divisés en deux groupes :

e Zéotropes: leur température varie au cours d'un changement d'état (condensation,
évaporation) [190, 194, 195] ;

e Azéotropes: ils se comportent comme des corps purs, sans variation de
température lors du changement de phase [190, 194, 195] ;

3.2.2.5. Les groupes hydrocarbure (HC)

lls sont des fluides organiques possédent de bonnes propriétés
thermodynamiques, mais sont dangereux par leur inflammabilité. Le monde de
production du froid s'est toujours méfié de ces fluides, méme s'ils sont réapparus
récemment dans des réfrigérateurs et des mousses isolantes. Leur utilisation future

parait peu probable en climatisation, vu le colt de la mise en sécurité aussi bien
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mécanique qu'électrique. De cette famille, nous mentionnons: le propane (R290), le
butane (R600) et I'isobutane (R600a) [190, 191, 195].

Il y a dautres fluides frigorifiques tels que 'ammoniac (NH3) ou (R717), le
dioxyde de carbone (CO:2) ou (R744) et 'eau (H20) ou (R718) [190, 191, 195].

Les réfrigérants hydrocarbures (HC), 'ammoniac, le dioxyde de carbone et I'eau
sont considérés comme moins inquiétants pour I'environnement, car a la fois sans
action sur l'ozone stratosphérique et d'un faible impact sur l'effet de serre. lls
présentent tous des inconvénients, soit au niveau sécurité, soit au niveau
thermodynamique [190, 191, 195].

Généralement, on peut classer les fluides réfrigérants selon la forme de la ligne
de vapeur saturée sur le diagramme a trois groupes : i) réfrigérants secs (Figure 3.
3a); ii) réfrigérants humides (Figure 3. 3b); iii) réfrigérants isentropiques (Figure 3.
3c). Les réfrigérants secs ont une ligne de vapeur de saturation avec une pente
positive dans le diagramme T-S. Les réfrigérants humides, au contraire ils ont une
ligne de vapeur de saturation avec une pente négative. Pour les réfrigérants

isentropiques, la ligne de vapeur de saturation est verticale dans le diagramme T-S.

b) réfrigérant humide

a) réfrilgéralnt sec
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c) réfrligéralmt isentropique

Figure 3. 3: Les diagrammes thermodynamiques selon le type de réfrigérant.

Le R113 et l'isobutane sont des exemples des réfrigérants secs. L'ammoniac,
l'eau, le méthanol, le R22 et le R142b sont des exemples de réfrigérants humides. Le
R114 est un exemple de réfrigérant isentropique. Dans les mémes conditions
opératoires, les réfrigérants secs ont des meilleures performances par rapport aux
réfrigérants humides.

Il existe évidemment divers réfrigérants qui peuvent étre utilisés dans les cycles
de réfrigération a éjecteur. Plusieurs réfrigérants suggérés dans la littérature ne sont
plus autorisés en raison de contraintes environnementales. Les réfrigérants secs
(Butane, isobutane, R113, R114 et R141b) donnent de meilleures performances que
les réfrigérants humides. Les fluides frigorifiques isentropiques aux mémes conditions
de fonctionnement, nécessitent moins d'énergie durant la surchauffe. Non seulement
la performance doit étre considérée lors du choix du réfrigérant, mais aussi le volume
de vapeur obtenu aprés I'expansion a travers |'éjecteur. Le volume de vapeur apres la
détente conditionne la taille de I'éjecteur a choisir dans l'installation.

On montrera dans ce qui suit certains résultats obtenus par la simulation
numérique a l'aide du logiciel Engineering Equation Solver (EES). Nous nous
attélerons a déterminer les performances de ce sous-systeme de réfrigération a
ejecteur pour différents réfrigérants et pour différentes conditions opératoires. Pour
illustrer l'effet de la température du générateur, de I'évaporateur et du condensateur
sur le taux d’entrainement (w) et la performance thermique (COPesc) de sous-

systéme de réfrigération a éjecteur, nous avons choisis le R141b comme réfrigérant.
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3.3. Les conditions opératoires d’'un SRE

Nous avons déduit par la suite les conditions opératoires idéales de
fonctionnement du cycle de refroidissement a éjecteur, et nous avons appliqué ces
conditions pour certains réfrigérants sélectionnés. La Figure 3. 4 illustre I'impact de
la variation des températures du générateur, de I'évaporateur et du condenseur sur le
taux d’entrainement (w) du sous-systeme avec le réfrigérant R141b, ou nous

imposons une charge de refroidissement (Qe) de 10 (kW).

=— (Tc=25 °C, Te=10°C & Qfroid=10KW)
— (Tc=25 °C, Te=5°C & Qfroid=10KW)

221 (Tc=35 °C, Te=10°C & Qfroid=10KW)
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Figure 3. 4: La variation du taux d’entrainement (w) du SRE avec le R141b.

La Figure 3. 5 montre la variation du coefficient de performance thermique

(COPEJC) du sous-systeme de réfrigération a éjecteur avec R141b comme un

réfrigérant.
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Figure 3. 5: L’évolution du coefficient de performance thermique (COPEesc) du SRE.

D’aprés les courbes de la Figure 3. 4, on remarque que le rapport (w) varie
entre 0,4 et 2,2 en fonction des conditions opératoires du sous-systeme. Le taux
d’entrainement (w) augmente avec I'accroissement de la température du générateur
(Tg) et diminue avec I'accroissement de la température intermédiaire (température de
la condensation Tc) pour une température de source froide (Te) fixe. La réduction de
la température de I'évaporateur de cing degrés conduit a une diminution du taux
d’entrainement (w).

Pour la Figure 3. 5, on remarque que le COPejc augmente avec l'accroissement
des températures du générateur et de I'évaporateur et diminue avec 'accroissement
de la température de la source intermédiaire. Avec ['utilisation du R141b et dans un
intervalle de température de générateur variant entre 80 et 120°C, on peut conclure
que les performances frigorifigues du SRE ne dépassent pas la valeur de 1,6 ou les
températures de condensation et d’évaporation sont prises égales a 25°C et 10 °C
respectivement.

Le choix dun réfrigérant approprice ayant des caractéristiques
thermodynamiques bien déterminées doit répondre aux caractéristiques demandées

par le sous-systeme a éjecteur.
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En se basant sur un cycle idéal du sous-systéme a éjecteur, dans lequel le
mélange des fluides primaire et secondaire s’effectue réversiblement et la détente du
fluide Primaire et la compression du fluide secondaire sont isentropiques, nous avons
mené une étude numérique sur différents réfrigérants. Nous avons déterminé par la
suite les performances du systeme pour différents réfrigérants a savoir : R141b,
R134a, R114, R143a, R600, R717, R718, R290, R245fa et méthanol.

Les cycles de réfrigération a éjecteurs utilisent des températures de source
chaude dans la gamme des températures de +60°C a +150°C, pour permettre de
produire du froid a des niveaux de 0°C a +26°C. Le Tableau 3. 1 représente les

conditions opératoires de chaque élément du sous-systéme a éjecteur selon le

réfrigérant.

Tableau 3. 1 : Les réfrigérants sélectionnés avec leurs conditions opératoires.

Latempérature de Latempérature de .
Le réfrigérant génér?}gﬁlr (Tg) conden[sozét]ion (Tc) d’l_é?léiglpa?irg:lu(r'l(?e)
R141b 120 25 10
R134a 100 25 10
120
R114 130 25 10
140
R143a 70 25 10
120
130
R600 140 25 10
145
30 5
R717 60 25 5
25 10
120
130
R718 140 25 10
150
160
R290 90 25 10
120
R245fa 150 25 10
120 35 10
Méthanol 120 25 10
120 25 5

Nous avons calculé le taux d’entrainement (w) et le coefficient de performance
thermique (COPesc) du sous-systeme pour plusieurs fluides frigorifiques qui sont

récapitulés dans deux figures (Figure 3. 6 et Figure 3. 7).
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D’aprés la Figure 3. 6, on note que les meilleurs rapports massiques (w) sont
atteints dans un ordre décroissant pour les réfrigérants : R600, R114, R245fa, R141b,
R134a, R290, Méthanol, R718 (eau), R143a et R717 (ammoniac). L’intervalle de
variation du taux d’entrainement pour ces réfrigérants et dans les mémes conditions
opératoires est de 0,9968 a 2,27. Nous notons que la valeur la plus basse du taux
d’entrainement (w) est enregistrée pour I'ammoniac (R717) ou elle est de I'ordre de
0,9968. Par contre, la valeur maximale (2,27) est enregistrée pour le réfrigérant
R600.

Les deux réfrigérants R134a et R290 possedent des températures de
générations inférieures a celles du Méthanol et de I'eau (R718), mais ils possédent
des rapports massiques (w) supérieures a ceux du méthanol et I'eau.

2.50

12.044
2.00 - 1.957

2.27

1.75—-
1.50—-
1.25—-
1.00—-
0.75—-
0.50—-
0.25—-

le rapport massique (o)

0.00 -

R141b R134a R114 R143a R600 R717 R718 R290 R245fa Méthanol

les réfrigérants

les conditions opératoires pour chaque réfrigérant
R141b R134a R114 R143a R600 R717 R718 R290 R245fa  Méthanol

Tg (°C) 120 100 120 70 120 60 120 90 120 120
Te (°C) 10 10 10 10 10 10 10 10 10 10
Tc (°C) 25 25 25 25 25 25 25 25 25 25

Figure 3. 6: Le taux d’entrainement (w) pour les réfrigérants sélectionnés.
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On peut conclure donc que les fluides frigorigenes R134a et R290 sont mieux
que le Méthanol et I'eau du point de vue du rapport d’entrainement, malgré que le
réfrigérant R134a possede une contribution élevée a l'effet de serre. De plus le
réfrigérant R134a est toujours utilisé dans la climatisation automobile.

Du point de vue de la performance thermique, la Figure 3. 7 montre les
coefficients de performance (COPesc) des dix réfrigérants utilisés. D’aprés cette
figure, on conclure que la performance thermique des réfrigérants accroit suivants cet
ordre R717, R718, Méthanol, R143a, R141b, R141b, R290, R245fa, R134a, R600 et
R114. La performance thermique (COPesc) varie dans lintervalle [0,9629 ; 5,761]
pour les réfrigérants auxquels nous avons mené la simulation numérique et selon les

mémes conditions opératoires.

6 - 5.761

la performance thermique (COP_, )

R141b R134a R114 R143a R600 R717 R718 R290 R245fa  Méthanol

Les réfrigérants

les conditions opératoires pour chaque réfrigérant
R141b R134a R114 R143a R600 R717 R718 R290 R245fa | Méthanol

Tg (°C) 120 100 120 70 120 60 120 90 120 120
Te (°C) 10 10 10 10 10 10 10 10 10 10
Tc (°C) 25 25 25 25 25 25 25 25 25 25

Figure 3. 7: Les performances thermiques (COPEesc) pour les réfrigérants
sélectionnés.



106

Lorsqu'on compare les dix fluides frigorifiques, on remarque que R114 et R600
possedent les meilleures valeurs des performances thermiques par rapport aux
autres réfrigérants étudiés.

Les résultats obtenus sont représentés dans le Tableau 3. 2. D’aprés ce
tableau, on peut conclure que le taux d’entrainement (w) et le coefficient de
performance thermique (COPesc) du sous-systéme de réfrigération a éjecteur
augmentent lorsque d’une part la température de source intermédiaire (température
de condensation Tc) diminue et la température de source chaude (température de
génération Tg) augmente d’autre part. Dans tous les cas, on garde la température de

la source froide constante (température d’évaporation Te).

Tableau 3. 2 : L’évaluation du (w) et (COPEec) pour les réfrigérants sélectionnés en
fonction des conditions opératoires.

La La . .
température température a Le taux a
Le de P température : : performance
réfrigérant | génération condednesation d’évgporation d entr?(Lr)x)ement thermique
%1—8]) (TC) [oC] (Te) [OC] (COPEJC)
R141b 120 25 10 2.044 2.699
R134a 100 25 10 1.957 4.333
120 2,208 5.761
R114 130 25 10 2,376 8.458
140 2,538 16.7
R143a 70 25 10 1,376 2.325
120 2,261 4.454
130 2,434 5.799
R600 140 25 10 2.594 8.236
145 2,675 10.59
30 5 0,2936 0.2711
R717 60 25 5 0,6058 0.5717
25 10 0,9975 0.9629
120 1,609 1.104
130 1,623 1.152
R718 140 25 10 1,726 1.195
150 1,825 1.229
160 1,92 1.26
R290 90 25 10 1,876 3.319
120 2,048 3.991
R245fa 150 25 10 2.476 11.92
120 35 10 0,5527 0.4619
Méthanol 120 25 10 1,688 1.445
120 25 5 0,9884 0.8216

La variation du taux d’entrainement (w) et du coefficient de performance

thermique (COPEeic) est tres sensible a la variation de la température de la source
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chaude (Tg), de la source froide (Te) et de la source intermédiaire (Tc). De plus, le
coefficient de performance thermique (COPEesc) du sous-systeme de réfrigération a
éjecteur dépend de deux facteurs importants a savoir le taux d’entrainement (w) (voir
I'équation et les caractéristiques enthalpiques du réfrigérant aux différents points de

boucle frigorifique.

3.4. Dimensionnement d'un éjecteur pour un systéme de climatisation d'une

puissance de 10 kW

L’objet de ce paragraphe est de mettre en ceuvre des outils mathématiques et
numeérigues pour la modélisation et la simulation numérique des écoulements
compressibles a l'intérieur d’'un éjecteur. Les équations qui gouvernent ce probléeme
sont des équations de continuité, quantité de mouvement et de I'énergie.

Le design des éjecteurs est basé sur la théorie de la dynamique des gaz parfaits
et pour le dimensionnement, on a supposé qu’il fonctionne en régime critique. Le
modele de mélange des deux flux primaire et secondaire a pression constante a été
choisi car il permet dobtenir de meilleures performances [16-13].L’analyse
monodimensionnelle de I'éjecteur repose sur les hypothéses suivantes :

e Le fluide de travail est considéré comme un fluide parfait avec les parametres Cp
et y constants ;

e L’énergie cinétique des flux primaire et secondaire est négligeable ;

e L’écoulement est stationnaire ;

e Les relations d’écoulement isentropique dans une conduite a section variable sont
employées comme approximation ;

¢ Les flux primaire et secondaire se mélangent a la section y-y a pression uniforme ;

¢ Une onde de choc se forme a la section m-m ;

e Les parois internes de I'éjecteur sont adiabatiques.

e La sortie de I'éjecteur est reliée au condenseur.

La Figure 3. 2 montre I'architecture de I'éjecteur considéré pour la modélisation
du mélange de deux flux. Cette Figure montre le processus de mélange du flux

primaire venant du générateur avec le flux secondaire venant de I'évaporateur.
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3.4.1. Modélisation du flux primaire

La vapeur primaire qui provient du générateur se dilate irréversiblement a
I'intérieur de la buse ou elle créant un vide partiel a la sortie de la buse. En appliquant
le premier principe de la thermodynamique, I'équation de conservation de I'énergie
s’écrit :

c2-c2
q=8t+(hB_hA)+ % +g(ZB_ZA) (3. 13)

En supposant que la transformation est adiabatique, le travail est nul (£:=0), et que
I'axe horizontal de I'éjecteur est a la méme altitude (Zs=Za), la vitesse de la vapeur a

I'entrée de la buse (cg) peut étre exprimée comme suit :

o = ANg ~Pp) = 21y (g~ i) 3. 14)

o
-

S
Figure 3. 8: Diagramme T-S pour la phase d'expansion et de compression.

L’efficacité isentropique (nn) de la buse ou rendement isentropique, est calculé par la
relation suivante:
h -h
__ g m

™NTh Ch (3. 15)
g gm,is
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Le débit massique a travers la buse aux conditions d'étranglement peut étre exprimé

par :

(3. 16)

Le nombre de mach (Mag1) du fluide primaire provenant du générateur, et qui se

dilate a travers la buse peut étre représenté comme suit :

b
2n Pl
N 1
Ma , = —N|1- 1 3. 17
agl y—1 Pg ( )

La relation entre le nombre de Mach et la section transversale peut étre représentée

comme suit ;
A 1 ? 1 2 1 V_+1
g ~ 14707 j y—1
A Ma2 L7+1l 2 (3. 18)
gl
Y
P vy—1 -1

Le nombre de Mach du flux primaire a la section y-y peut étre calculé a partir de :

gl

A
Py 1+(y;1)Ma2 y—1
Pa1 1+[HjMa2

(3. 20)
2

La section de passage de I'écoulement primaire & la section y-y est calculée en
utilisant les a relations isentropique de détente d’'un gaz dans une conduite a section

variable. Le parametre (@) représente le coefficient de débit.

?q y+1
=12 | 2r-1)
M 1+| ~— |Ma
Agy 5 “ay ( 2 j gy
= _ 3. 21
Agt 1] 14771 ma2 ( )
2 gl
Ma
g1
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Selon Huang et Chang, (1999), le coefficient de débit (gg) du débit primaire est estimé

a 0,88 [196].

La pression totale a travers la gorge lorsqu’on atteint le débit critique est égale a :
y—1

P =Py (1+ (yz—ljjy (3. 22)

La procédure de calcul du diamétre de gorge de la buse est illustrée dans

I'organigramme montré a la Figure 3. 9.

Les données : Py, T,y

y-1
(2]
P= P +A Py

>

S¢=S(Pg, Ty)
hy;s=h(Sg, Py)

¢ = v.‘2(]1g _ht) = \fgrlN(hg _hLis)

ek

Non

+
Vl = Volumc(PI. hl )

)

<|-®

Gt =G, max Gt =

Les résultats obtenus :

G t, max .Pl.Vlet <

Figure 3. 9: L'organigramme de calcul du diamétre (Dt) de la buse de flux primaire.

3.4.2. Modélisation du flux de fluide secondaire de I'aspiration jusqu’a la section y-y

Le débit secondaire a I'état de choc (section y-y) est donné par :

(3. 23)
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Ou (A) est le rendement isentropique de I'éjecteur (voir I'équation (3. 9)). En
supposant que le flux entrainé atteint des conditions de choc, la relation du nombre

Mach du flux secondaire a la section y-y est :

y-1

2 P |7
Ma = |—|1-|— 3. 24
ey y—1 Pey ( )

Le diamétre d’entrée du flux secondaire vers la zone de mélange peut étre
calculé de la méme maniere que le calcul du diamétre de gorge de la buse du flux

primaire. La procédure de calcul est illustrée dans la Figure 3. 10.

| hey.is—=h(Sec. Py) |
. [ =
Cey \/.‘l(hC hy) \//_']N(hc l‘y'is)l

{

Non

G ey, max

Les résultats obtenus :

G ey. max - P_y . ch ot Cuy

Figure 3. 10: L’organigramme de calcul de diamétre d’entrée du flux secondaire vers
la zone de mélange.

3.4.3. La zone transversale a la section y-y (A3)

L’aire de la section de mélange As est la somme des sections du flux primaire

(Agy) et du flux secondaire (Aey).
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A3 =A +A
gy & (3. 25)
La température et le nombre de Mach de la vapeur des deux flux au plan y-y peuvent

étre écrits comme suit :

Tg y—1.,.2
——=1+—Ma
Ty Mgy (3. 26)
gy
.
e Y=134.2
—=1+"—Ma
T 2 ey (3. 27)
ey
Les vitesses des flux primaire et secondaire a la section y-y peuvent étre exprimées
comme suit :
c . =Ma RT
oy~ oayy’ gy 3. 28)
c_=Ma RT
ey ~ gy ey 3. 29)

3.4.4. La section de mélange (m-m)

L’équation (3. 30) illustre le bilan énergétique a la section (m-m).

(mg-+me}hm::mghg£ﬂ)+mehe (3. 30)

Ou (hm) est I'enthalpie du mélange au niveau de la section m-m, (he) est I'enthalpie du
réfrigérant provenant de I'évaporateur (fluide secondaire entrainé) et (hgexp) est
I'enthalpie du fluide primaire provenant du générateur aprés I'expansion a travers la
buse.

La dépression créée a la sortie de la buse aspire le flux secondaire provenant
de [I'évaporateur vers I'éjecteur. Le fluide entrainé (secondaire) se mélange
parfaitement & une pression égale a celle du fluide primaire provenant du générateur.
La pression du mélange reste inchangeable pendant le mélange des deux fluides
(primaire et secondaire). La loi de conservation de la quantité de mouvement peut

étre écrite de cette forme :
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gom(mg .Cg’exp + me.cej = cm(mg + me) 3. 31)

Ou (mg) est le débit massique du fluide moteur (primaire) provenant du générateur,
(me) est le débit massique du réfrigérant entrainé (secondaire) provenant de
I'évaporateur, (Cgexp) €st la vitesse du fluide de moteur (primaire) venant du
générateur, (ce) est la vitesse du réfrigérant entrainé (secondaire) provenant de
I'évaporateur et (cm) est la vitesse du fluide mélangé quittant la section de mélange.
Le coefficient arbitraire calculant la perte de frottement (gm) varie avec le
rapport de la surface de I'éjecteur (A3/At). Huang et al., (1999) [196] ont estimé ce

coefficient de cette maniére :

"3

Py = 0,80 pour ?t >83 3. 32)
o =082 pour 6,9<rt38,3 3. 33)
P = 084 pour <69 3. 34)
Il peut aussi étre exprimé par I'expression suivante :
O =1,037—0,02857§ (3. 35)
Le bilan énergétique dans la zone de mélange est donné par :
gy oy

Mg CpTay "2 | Me|CpTey T2 |7

.2 (3. 36)

(m +m ) cC T +-M
g e pm 2

La longueur de la section de mélange est généralement définie en termes de
diamétres de la gorge (D3) de la section de la chambre de mélange. Selon Chang et

al., (2000), Elle peut étre calculée comme suit [197] :

Lmix =6x D3 (3. 37)

Selon ASHRAE, (2000), Elle peut étre calculée comme suit [198]:
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L., =7xD, (3. 38)

L'angle de la section de mélange est tres important. L'efficacité de I'éjecteur
sera réduite si I'angle est trop grand, au contraire, si I'angle est trop petit, I'éjecteur ne
pourra pas compresser le flux de vapeur pour atteindre la pression de condensation.
Selon ASHRAE, (1983), les angles du cone de section de mélange sont d'environ 7-

10 degrés pour la premiere partie et de 3 a 4 degrés pour la seconde partie [198].

3.4.5. La section de la chambre fixe (le mélange a travers le choc de la section m-m

a la section 3-3)

Dans la section de la chambre fixe constante, un choc supersonique se produit
autour de la section s-s. Le choc est di a une couche limite épaisse et a un profil de
vitesse tres élevé. En supposant que le mélange aprés le choc subit un processus
isentropique, on peut affirmer que la pression du fluide entre la section m-m et la

section 3-3 est uniforme et vaut P3, par conséquent, on a :

_ 2y 2
Py=P {1+E(Mam —1)} 3. 39)
1+[V_1JMa2
Ma2 = 2 m
3" i 3. 40
Y X Ma2 _(Vlj ( )
m {2

Le nombre de Mach du fluide mélangé aprés le choc est :

(3. 41)

3.4.6. Le diffuseur

Apreés le mélange, la vapeur mélangée forme un seul fluide supersonique et se
déplace vers l'aval a travers une section de zone constante avec un choc transversal
sur son chemin vers le diffuseur. Dans la section du diffuseur (augmentation de
section), la vapeur sera comprimée a la pression du condenseur et la vitesse du flux

diminue. Le diffuseur subsonique a une forme conique. Pour I'éjecteur de vapeur,



115

selon ASHRAE, (1983), I'angle d'expansion peut étre dans la plage de 5 a 12 degrés
avec une longueur axiale de 4 a 12 le diametre de gorge (Ds) [198]. Chang et al.,
(2000), ont recommandé que la longueur axiale soit 6 fois le diametre de la gorge
(Ds) [197].

A partir de I'équation de conservation d'énergie, la vitesse du flux de mélange

peut étre écrite comme suit :

Z[hdc is ~Nd j
Cy = /2.(hC —hy4 )= (3. 42)

)

Les nomenclatures des points « ¢, d et dc » sont illustrés dans la Figure 3. 8. Le

rendement isentropique du diffuseur (no) est défini comme suit :

_ (geis =g )

o = W (3. 43)

Le vapeur est comprimé a une pression trés élevée, avec I'hypothése d'un processus
adiabatique réversible dans I'écoulement subsonique a travers le diffuseur. La vitesse
a la sortie du diffuseur est supposée nulle, I'élévation de pression dans le diffuseur

peut donc étre estimée comme sulit :

4

P {na(g—l),v,aazﬂj“ (3. 44)

4
P

3.5. La performance de I'éjecteur

La performance d'un éjecteur est généralement définie en termes de rapport de
débit massique entre le fluide secondaire et primaire. Ce rapport désigne le taux
d'entrainement (w). L’équation suivante du taux d'entrainement a été définie

précédemment dans I'équation (3. 1).

(3. 45)
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Selon Riffat et al., (1998), le taux d'entrainement peut étre décrit par le rapport
du nombre de Mach entre le flux secondaire et le flux primaire [97].
— Mae
Ma, (3. 46)

Selon Huang et al. (1999), la position de la buse est un paramétre important. Le

w

parameétre (Dist_x) représente la distance entre la sortie de la buse et I'entrée de la

zone a surface constante (section y-y).
Dist_X }

/
et

-
[
=y

= —
T . . s -

Figure 3. 11: La distance (Dist_X) entre la sortie de la buse et I'entrée de la chambre
fixe.

Cette distance (Dist_X) est donnée par I'équation suivante :

Dist X =15x D3 3. 47)

Les équations nécessaires a la conception de I'éjecteur sont illustrées dans
'organigramme a la Figure 3. 12. Cet organigramme résume les différentes étapes
de résolution du systéme d’équations donné ci-dessus. Cet organigramme est utilisé
apres avoir sélectionné ou calculé le diamétre de la gorge de la buse (D+) pour le flux
primaire. Un programme de calcul en langage Engineering Equation Solver (EES) a
été développé pour dimensionner un éjecteur d’'une machine de climatisation d’'une
puissance de 10 (kW).
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Call « Gev,max » l
v > C, :¢m(mg.cg’exp+me.ce):cm(mg+me)
Mg =Aey 'Gey,max v

c cs c?
My| CpTgy+o [+Me| CpTy+" =(mg+me(Cme +£‘J

A 4

Maam =Cm+/ YRTm

v

5 1+(Y2'1j|\/|a§1
P, =P, {1+17(|\/|a$n —1)} |\/|a§=—_1
Y yxMa‘an _(YZ j

A 4

Na
P4:(770(7_1) Ma2 +1j r-1
P, :

A 4

if P,>P, Ay =A, —AA,,

if P,<P, Ay =A, +AA,

Figure 3. 12: La procédure de calcul de la dimension de I'éjecteur.
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L’efficacité et le bon fonctionnement d’'une machine de réfrigération solaire a
éjecteur dépond largement de la qualité de son design en général et de la réalisation
de son éjecteur particulierement. Le design de I'éjecteur dépend fortement de la
pression du condenseur (Pc), cette pression permet de maintenir la bonne
fonctionnalité de la machine de climatisation a éjecteur, ou la machine fonctionne en
mode critique (mode de double étranglement), c.-a-d. le taux d’entrainement (w) est
constant et la pression de condensation (Pc) est inférieur a la pression critique de
condensation (Pc*). Le Tableau 3. 3 montre la pression (P4) du mélange a la sortie du
diffuseur et la pression de condensation (Pc) pour les réfrigérants mentionnés dans le
Tableau 3. 1.

Tableau 3. 3 : Les pressions « (P4) et (Pc) » pour les réfrigérants sélectionnés.

La La
température Z La
tempeérature P
e de de lempérature | p,[pa] | P [Pa]
réfrigérant génération . d’évaporation
(Tg) condensation (Te) [°C]
o1 (Te) [°C]
R141b 120 25 10 78451 78471
R134a 100 25 10 665683 665784
120 213201
R114 130 25 10 213216 213245
140 213217
R143a 70 25 10 1,262E6 1,262E6
120 243353
130 243613
R600 140 25 10 543649 243727
145 243623
30 5 1,167E6 1,167E6
R717 60 25 5 1,003E6
25 10 71,0036 | 1'003E6
120 3168
130 3169
R718 140 25 10 3168 3169
150 3169
160 3168
R290 90 25 10 951913 952208
120 147758
R245fa 150 25 10 147757 147790
130 35 10 27365 27365
Méthanol 120 25 10 16560
120 25 5 16562 eze

D’aprés le Tableau 3. 3, on remarque que la température au niveau du
générateur d’'une part et la nature du réfrigérant d’autre part influent d’'une maniere

substantielle sur la pression de mélange a la sortie de I'éjecteur.
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L’éjecteur est congu de telle sorte que la pression (P4) soit & peu pres égale a la
pression de condensation (Pc) pour parvenir a un mode critique. Sur la base de ce
critere (P4=Pc), on présente les résultats de la simulation numérique concernant le
diametre (Dt) du col de la buse de I'éjecteur et le diametre (D3) de la chambre a
section constante pour chaque réfrigérant et pour différentes conditions opératoires.
Les résultats de la simulation sont présentés dans le Tableau 3. 4.

Tableau 3. 4 : Les diamétres « (Dx) et (D3) » pour les réfrigérants sélectionnés.
La

p La
Le tempggature tempgrature templt_é?ature D D

réfrigérant | génération d e i d’évaporation t[m] 3[m]

(Tg) con enSoa. 1on (Te) [oC]

o (Tc) [°C]

R141D 120 25 0 0,00278 0,01932
R134a 100 25 10 0.00161 0.00717
120 0.00256 0.01519
R114 130 25 10 0.00227 0.01509
140 0.00202 0.01501
R143a 70 25 10 0,0021 0,0056
120 0,00144 0,00833
130 0.00128 0.00827
R600 140 25 10 0.00115 0.00823
145 0.00109 0.00821
30 5 0.00194 0.00359
R717 60 25 5 0.00134 0.00295
25 10 0.00104 0.00249
120 0.00221 0.03446
130 0.00184 0.03423
R718 140 25 10 0.00155 0.03404
150 0.00132 0.03388
160 0.00114 0.03375
R290 90 25 0 0.00123 0.00427
120 000223 001545
R245fa 150 25 10 0.00156 0.01521
120 35 10 0,003 0.02357
Méthanol 120 25 10 0,00169 0.02047
120 25 5 0.00222 0,0248

Durant la simulation numeérique, nous avons calculé la température, la pression
et le nombre de Mach tout le long de I'éjecteur pour les réfrigérants sélectionnés dans

les conditions décrites dans le Tableau 3. 5.
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Tableau 3. 5 : Les réfrigérants et leurs conditions opératoires.

Le Laéﬁrgr%?irgrtlu(rﬁ c;le La température de La température
réfrigérant 9 [°C] 9 condensation (Tc) [°C] d’évaporation (Te) [°C]

R141b 120 25 10
R134a 100 25 10
R114 120 25 10
R143a 70 25 10
R600 120 25 10
R717 60 25 10
R718 120 25 10
R290 90 25 10
R245fa 120 25 10
Méthanol 120 25 10

Pour illustrer linfluence des différents parameétres sur le fonctionnement de
I'éjecteur, la Figure 3. 13 montre I'évolution de la pression le long de I'éjecteur. Aprés
le col de la buse, le fluide subit deux compressions, la premiére est due a I'onde de
choc qui se forme au niveau de la section constante de la chambre fixe de I'éjecteur
et la deuxieme au niveau du diffuseur de I'éjecteur. Ces résultats sont conformes aux

lois de la gazo-dynamique en régime subsonique et supersonique.

—— R141b (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
— R134a (Tg=100°C, Te=10°C et Tc=25°C)

4500000 1 + + R114 (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
4000000 } — + R143a (Tg=70°C, Te=10°C et Tc=25°C)
1 — : R600 (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C
3500000 -- -R717((ng:60°c, Te=10°C et Tc=25°C) )
< 3000000 . R718(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
a 1 % | = =R290(Tg=90°C, Te=10°C et Tc=25°C)
=z 2500000 . —— R245(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
‘S 2000000 '} = Méthanol(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
S ] .
&) 1500000 st
o 1 \ ——
Q. 1000000 '3 — 1 :,_ aea
1 e -— .
500000 1 N == -
0
-500000 .

pPg pol pe pm p3 p4 pc
Les positions sur I'éjecteur
Figure 3. 13: Evaluation de la pression sur le long de I'éjecteur.

Le nombre de Mach permet de distinguer les régimes subsoniques (M<1),
supersonique (1=M<5) et hypersonique (M=5). En outre, pour des écoulements a
nombre de Mach inférieur a 0.3, le calcul de la vitesse s’opére en considérant le

fluide incompressible et le résultat ne difféere pas de plus de 1% de la valeur trouvée
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en prenant en compte la compressibilité. C’est la raison pour laquelle on distingue au
sein du régime subsonique, la plage des écoulements incompressibles et celle des
écoulements ou les effets de compressibilité due au mouvement ne peuvent étre
négligés. La Figure 3. 14 illustre la variation du nombre de mach sur le long de

I'éjecteur.

= R141b (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
— R134a (Tg=100°C, Te=10°C et Tc=25°C)

4.0 : + R114 (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
T &‘ == : R143a (Tg=70°C, Te=10°C et Tc=25°C)
3.5 . = + R600 (Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
\:‘_‘ = = =R717(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
S 30 AN 3 R718(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
@ ] \{ = = R290(Tg=90°C, Te=10°C et Tc=25°C)
= . % | —— R245(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
% | == Méthanol(Tg=120°C, Te=10°C et Tc=25°C)
L 20 ¢
o] i
g 15
Z ]
1.0
0.5 . . . . . . —

M_pl M_s M_m M3
Les positions sur I'éjecteur

Figure 3. 14: Evaluation du nombre de Mach sur le long de I'éjecteur.

'y a une relation entre la pression et le nombre de Mach sur le long de
I'éjecteur, avec l'augmentation de la pression de mélange, le nombre de Mach
diminue avant lI'onde de choc et augmente apres l'onde de choc ; comme nous
I'avons vu précédemment, le fluide primaire aspire le fluide secondaire et produit en
sortie de I'éjecteur un fluide mixte. Le fluide moteur a une pression totale plus élevée
gue le fluide secondaire, et a fortiori plus élevée que celle du fluide mixte. Le fluide
primaire subit une accélération jusqu'a la gorge de la buse a partir duquel le fluide
secondaire est aspiré. Quand la vitesse du fluide primaire augmente, sa pression
statique diminue, de telles sortes a ce qu'elle devienne inférieure a la pression
statique du fluide secondaire, ceci conduit a I'apparition d’aspiration stable du fluide
secondaire. Quand les deux fluides primaire et secondaire sont mélangés, ils entrent

a grande vitesse (avec une pression dynamique €élevée) dans la chambre fixe. Dans
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le diffuseur, il y'a une conversion de I'énergie cinétique en énergie de pression, de

telle sorte que la vitesse diminue et la pression statique augmente.

3.6. Conclusion

Nous avons présenté un modéle d’éjecteur fonctionnant a pression constante
dans un mode critique. Le modeéle étudié permet de calculer le taux d’entrainement
(w) et la performance thermique du sous-systeme (COPeic) de climatisation a
éjecteur en fonction des conditions opératoires des équipements de linstallation

frigorifique et les caractéristiques thermodynamiques des réfrigérants utilisés.



CHAPITRE 4 :

CALCUL DES CHARGES DE
CLIMATISATION
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4. CALCUL DES CHARGES DE CLIMATISATION

La technologie de la réfrigération et de la climatisation connait un
développement important en termes d'applications dans de nombreux domaines et
industries. Ce qui oblige les travailleurs dans ce domaine a connaitre les regles, les
fondements et les lois de cette technologie. Ce chapitre contient une étude de cas de
calcul des charges de climatisation d’'un hall pédagogique située au niveau du
département de génie mécanique de 'université Saad DAHLAB, Blida 1, Algérie. Lors
de cette étude, on s’est basé sur des criteres réalistes pour effectuer le
dimensionnement de la machine de climatisation qui sera utilisée pour rafraichir le

hall durant les périodes de forte demande (soutenances, conférences, etc.).

4.1. Données du site de Blida

Les informations géographiques et astronomiques de la ville de Blida sont
listées dans le Tableau 4. 1.

Tableau 4. 1: Les coordonnées géographiques et astronomiques.

nom de la ville Blida, Algérie
longitude 2,83 °E
latitude 36,47 °N
élévation 272 m
Albédo 0,17
Température extérieure de calcul de chauffage 6,7 °C
Température extérieure de calcul de climatisation 29,6 °C
Amplitude des températures du sol 14,1 °C
Pression atmosphérique a 272 metres 98110 Pa

Les données climatiques de la région de Blida pendant I'année sont illustrées

dans le Tableau 4. 2.
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Tableau 4. 2 : Les données climatiques de la région de Blida pendant 'année.

= g S < Q) 5 ~
2 % S5 E ¢ | £ ¢ em | 23
3 2 33 c o = © 0 & o <&
2o | = = 22 | ;| 53 | 23| 3=
E [ o 5§ o8 o2 S S & 8 e 28
3 = ST S ~ G P 2 5 3 58
£ c x5 N o 3 IS 8 S 8 E
(1] ] "n o IS - (0] S
= T = © S =
1 11.2 64.4% 2.57 97.7 3.9 11.8 212 36
2 11.6 63.7% 3.47 97.6 4.0 12.6 179 45
3 13.3 61.9% 4.68 97.4 4.0 14.8 146 102
4 15.4 57.9% 5.80 97.1 4.0 17.2 80 161
5 18.6 58.5% 6.51 97.1 3.4 21.0 0 268
6 22.9 53.7% 7.26 97.2 3.5 25.8 0 386
7 25.7 52.1% 7.26 97.2 3.7 28.8 0 487
8 26.2 54.2% 6.51 97.2 3.5 28.9 0 503
9 235 58.0% 5.34 97.3 3.4 25.8 0 405
10 20.1 59.2% 3.82 97.4 3.4 215 0 312
11 15.7 61.6% 2.69 97.4 3.8 16.6 69 171
12 12.6 63.4% 2.23 97.6 4.0 13.2 167 81

4.2. Données de conception

Le Tableau 4. 3 présente les caractéristiques de conception de la salle.

Tableau 4. 3: Les dimensions de la salle de soutenance

Nombre d’occupants 40
les dimensions de la salle 4,1m X 12,8m X 7m
Plancher de 15 cm En béton de sable avec une chape de ciment.

En béton de sable, le plafond est de couleur blanche des deux cotés, le

Plafond de 20 cm . " .
local ci-dessus le plafond est non conditionné

02 portes de 7m? En bois
Fenétres orientées au nord En bois
de 5,12 m2
Eclairage fluorescent 30 lampes de 36 W, la durée d’éclairage est 9 heures
Apport de chaleur par les On suppose qu'il y a deux ordinateurs avec une imprimante et un data
équipements show

4.3. Calcul des charges de climatisation

Les criteres utilisés sont : 'occupation, les consignes de température intérieure
et extérieure, le besoin d’humidification et de déshumidification et la charge interne

liées aux équipements intérieurs
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4.3.1. Les charges des parois

Le calcul du bilan thermique de climatisation permet de déterminer la puissance
de la machine qui pourra répondre aux critéres demandés. Le Tableau 4. 4 présente
les conditions physiques de conception.

Tableau 4. 4 : Les conditions physiques de conception.

La température seche (db) 42 °C
L : humi
a I'extérieure de la a tempe;:;ts)re umide 26 °C
Il —— .

sate Humidité relative (RH) 24%
Humidité spécifique (SH) 0,014 kg eau/Kg air hum

La température seche 25°C

a l'intérieure de la salle La température humide 18 °C

Humidité relative (RH) 50%
Humidité spécifique (SH) 0,010 kg eau/kg air hum

Le coefficient global de transfert de chaleur des parois murales est calculé

comme Suit :
-1
X X
u = ! + ! 2 Py w 4. 1)
gw h. h K .
int ext p W

Ou, (hint) est le coefficient de transfert de chaleur par convection interne (W/m2
K), (hext) est le coefficient de transfert de chaleur par convection externe (W/mz2 K),
(Xw) est I'épaisseur des parois murales (m), (Xp) est I'épaisseur du revétement de
parois murales (m), (Kw) est le coefficient de transfert de chaleur par conduction pour
les parois murales (W/m.K) et (Kp) est le coefficient de transfert de chaleur par
conduction pour le revétement des parois murales (W/m.K).
La charge de parois murales est donnée comme suit :
Q =A U AT

wow o gw 4. 2)
La charge de fenétres est donnée comme suit :
QFe - AFe UgFe AT 4. 3)

La charge de portes est donnée comme suit :
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Qpo = Apo UgPo AT (4. 4)
On suppose que le plancher du sol est en béton isolé. La charge du Plancher est
donnée comme suit :

Qpy =Ap Ygp 47 @. 5)

On suppose que la toiture plate est en béton isolée. La charge de la toiture est

donnée comme suit :

Qroi = Aroi YToi 47 (4. 6)

Donc la charge totale des parois est :

Qrot—p =Qu * Qpe +Cpp *Qpy + Qg 4. 7)

4.3.2. Les charges des occupants

La chaleur sensible apportée par les occupants de la salle est donnée comme
suit :

Q x(D.F.)

N> Ysen-occ (4. 8)

sen-occ
La chaleur latente dégagée par les occupants de la salle est donnée comme suit :

Qat-occ =" Yat-occ <(P-F) (4. 9)

Ou, (n) est le nombre de personnes, (D.F.) est le facteur de diversité. Dans notre cas,
nous prendrons (D.F.) égal & 0,8. (gsen_occ) et (Qiat_occ) respectivement sont la chaleur
sensible et la chaleur latente pour une seule personne, on suppose que les

occupants sont au repos.

4.3.3. Les charges d’éclairage

Les charges d'éclairage sont calculées a partir de I'équation suivante :

QLampe =Nx PIampe % Flampe x(D-F) (4. 10)

Ou, (N) est le nombre des lampes dans la salle, (Piampe) est la puissance d’'une lampe

et (Flampe) st un coefficient selon le type de la lampe.

4.3.4. Les charges d'aération

Les charges totales d'aération sont calculées par I'équation suivante :
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ACH xV x Ah
_ salle

aer 3600 v,

Ou, (ACH « Air Changes Calculation ») est le taux de changement horaire de l'air,

Q

4. 11)

nous prendrons (ACH=3), (Vsale) est le volume de la salle, (vo) est le volume
spécifique de l'air extérieur en (m3/Kg), et (Ah) représente la différence d'enthalpie
entre I'état chaud et I'état froid, nous pouvons calculer cette différence sur la base du
diagramme psychrométrique de l'air.

De plus, la charge d’aération est composée d’une partie latente et d’'une autre
partie sensible. Ces deux parties sont déterminées a partir du diagramme

psychrométrique.

;= P + .
Qaer Qaer-lat Qaer-sens (4. 12)
L’analyse de charges de climatisation est présentée dans le tableau 4. 5.
Tableau 4. 5: L’analyse de charges de climatisation.
Le tvoe de Charge Charge latente Charge totale
yp sensible (KW) (KW) (KW) Pourcentage %
charge
QSens Qlat Qtotale
Parois (Qrot-r) 13,96576205 / 13,96576205 49,45336604
occupants 2,4 1,28 3,68 13,03103879
Eclairage 1,8 / 1,8 3,824326602
aération 6,176081425 3,338422392 9,514503817 33,69126857
23,62184347 4,618422392 28,24026587 100
Donc, le facteur de chaleur sensible de la salle est :
Q..
SHE — _aér —sens
) (4. 13)
aer

La valeur de ce facteur est égale a 0,83645967 et la charge de climatisation de la

salle égale a 28,25 (kW), donc la puissance totale a installer est égale a 30 (kW).

4.4, Conclusion

La capacité de refroidissement est liee a plusieurs facteurs tels que: la
température ambiante (Tamb), la température intérieure du local, les caractéristiques

thermiques des parois, des fenétres, l'orientation du local, le nombre d’occupants.



CHAPITRE 5:

SIMULATION DYNAMIQUE D’UNE
MACHINE DE CLIMATISATION
SOLAIRE A EJECTEUR
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5.  SIMULATION DYNAMIQUE D’UNE MACHINE DE CLIMATISATION SOLAIRE
A EJECTEUR

Les caractéristiques de la demande de refroidissement sont dépendantes du
site de lI'implantation de la machine de climatisation solaire a €jecteur. De plus, la
performance du systétme de refroidissement dépend du sous-systeme de
refroidissement et de I'efficacité thermique du convertisseur solaire. Pour assurer le
refroidissement pour une application spécifique, le cycle de refroidissement approprié
doit étre choisi de maniére a satisfaire d’'une part les caractéristiques de
refroidissement et d’autre part le niveau de température souhaité. Le collecteur
solaire approprié doit également étre sélectionnée afin de fournir la température de
fonctionnement requise par le cycle choisi de réfrigération .

Dans cette thése, nous avons étudiés deux concentrateurs solaires linéaires
comme convertisseurs de I'énergie solaire en énergie thermiques. Ces deux
collecteurs sont:le concentrateur linéaire cylindro-parabolique (PTC) et le
concentrateur linéaire de Fresnel (LFR).

D’aprés la Figure 5. 1, on remargue que la machine de climatisation solaire
comporte trois sous-systéemes : le sous-systeme de concentration solaire, le sous-
systeme de climatisation a éjecteur et I'enceinte climatique.

Les concentrateurs solaires linéaires (CPC ou LFR) permettent de convertir
I'énergie solaire en énergie thermique. Cette énergie permet de produire de la vapeur
a haute température et a haute pression dans le générateur. Au niveau de I'éjecteur,
la vapeur produite dans le générateur est considérée comme flux primaire ou moteur
(FP). Le flux primaire a grande vitesse entraine le flux secondaire (FS) en
provenance de I'évaporateur et se mélangent au niveau de la chambre de mélange a
pression constante. Apres la zone de mélange, le mélange du flux primaire et
secondaire subit une premiére compression a travers une onde de choc et une
deuxieme compression a travers le diffuseur de I'éjecteur. La pression de sortie de

I'éjecteur s’adapte a la pression régnant au niveau du condenseur .
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Pour obtenir une pression (P4) a la sortie du diffuseur égale a la pression du

condenseur (Pc), on doit faire varier les dimensions de I'éjecteur a savoir les

diametres du col (D) et de la section de mélange (Ds).

D

Le concentrateur _I_>

solaire PTC ou LLFR

selon le choix

d’opérateur |

e
[ 9p 952018
OPIIOATISY

—

Auxciliaire thermique

Générateur

Condensenr

Evaporatenr <

|5
Y

Figure 5. 1: Schéma de la machine de climatisation solaire a éjecteur.

A la sortie de condenseur une partie du fluide frigorigene passe dans

'évaporateur a travers un détendeur pour produire l'effet frigorifique (boucle

frigorifique) tandis que le reste du liquide retourne au générateur par I'intermédiaire

d’'une pompe de circulation (boucle motrice).


https://be.kompass.com/fr/c/auxiliaire-thermique-electrique-et-mecanique-nv/be0001290/
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5.1. Systéme de captation solaire

Le systeme de captation solaire contient un concentrateur solaire (CPC ou
LFR), une pompe, un réservoir de stockage, un chauffage d’appoint et le générateur
du sous-systéeme de réfrigération. Lorsque le rayonnement solaire est insuffisant, un
systéme de chauffage d’appoint (auxiliaire) permet de compenser le déficit thermique
induit par le systéme de captation solaire. Le systéme de chauffage d’appoint, placé
entre le réservoir de stockage et le collecteur solaire fonctionne lorsque la
température du fluide provenant du réservoir de stockage est inférieure a la
température de consigne du générateur.

Pour le réservoir de stockage, la quantité de chaleur stockée (Qs) par la chaleur
sensible a température uniforme est proportionnelle d’'une part a la différence de
température (ATs) entre les états final et initial et d’autre part a la capacité calorifique

et a la masse de liquide de stockage. La capacité (Qs) est donnée par :

QS:(MXCP)SXATS 5. 1)

Ou, (M) est la masse du liquide stocké (Kg).

Le bilan énergétique du réservoir de stockage est donné comme suit :
MG e =Q, -Q, -Q, . 2)
Avec (Qu) est I'énergie utile transmise au fluide stockée, (Qi) est I'énergie soutirée du
réservoir et transmise au générateur (QI=Qg), et (QL) représente les pertes
thermiques du réservoir de stockage vers I'environnement. Les pertes thermiques du

réservoir sont calculées comme suit :

QL=WUxls ><(TS _Tamb) (5. 3)
Ou (Ua)s est le coefficient des pertes thermique du réservoir de stockage (W/K), et
(Tamb) est la température de I'environnement ou se trouve le réservoir (K).
En utilisant la méthode de différences finies, alors I'équation (5. 2)
devient [199]:
Te . -T
(MCP)S % =Qu =9 ~(Ua)g (Ts _Tamb) (5. 4)

Donc,
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Ts_n=Ts +(%f(Qu —Q —(Un)g (Ts _Tamb)) (5. 5)
P’s
La variation de la température de stockage dépend de la variation journaliere de la
température ambiante et de I'éclairement solaire.
Dans cette étude, nous avons utilisé 'eau comme fluide caloporteur et I'huile
Therminol-VP1 comme liquide de stockage. La capacité de stockage du réservoir

d’huile est égale a 1000 Litres [14].

5.2. Systeme de refroidissement a éjecteur

Le sous-systeme de climatisation contient un générateur, un éjecteur, un
condenseur, un détendeur, un évaporateur et une pompe. Les équations
mathématiques de ce sous-systéme sont bien détaillées dans le chapitre 3. Les
fluides frigorigénes utilisés dans cette étude et les conditions opératoires des

éléments de ce sous-systéme sont présentées dans la Figure 5. 1.

Tableau 5. 1: Les réfrigérants sélectionnés pour la simulation dynamique.

Le La t'emptta.ratur_lt_a de La température de La température
réfrigérant gener?oé:o]n (Tg) condensation (Tc) [°C] d’évaporation (Te) [°C]
R141b 120
R134a 80
R114 120
R143a 50
R600 120 25 °C (Température intérieure 10
R717 60 de la salle) +7 = 32
R718 100
R290 70
R245fa 120
Méthanol 100

Les performances du sous-systéme a éjecteur sont fortement dépendantes des
caractéristiques thermodynamiques du réfrigérant utilisé. Les prédictions effectuées
sur le systeme de climatisation solaire a éjecteur permettent la représentation du
cycle frigorifique sur le diagramme (P-h) pour déterminer le bilan énergétique de la

machine.
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5.3.  L’enceinte de refroidissement

L’enceinte de refroidissement est un hall pédagogique. La capacité de
climatisation pour cette salle est 30 (kW). Pour la refroidir, nous nous appuierons sur
deux machines de climatisations solaires a éjecteur, la puissance de chaque une
égale a 15 (kwW).

5.4. Simulation dynamigue de la machine

Le dimensionnement de la machine est effectué en supposant que I'éjecteur
fonctionne en régime critique, et le modeéle de mélange des deux flux primaire et
secondaire est a pression constante. L'écoulement du fluide dans I'éjecteur est
supposé unidimensionnel et les pertes lors de la détente du fluide mixte (primaire et
secondaire) dans le diffuseur sont prises en compte a laide du rendement
isentropique (no). Les bilans énergétiques sur les éléments de chaque sous-systeme
ont été appliqués selon les principes de conservation de la masse, de la quantité de
mouvement et de I'énergie.

La puissance frigorifique est égale a (Qe = 15 kW). Les caractéristiques
thermodynamiques des réfrigérants sélectionnés sont évaluées a l'aide du logiciel
EES. La Figure 5. 2 montre les entrées et les sorties du modéle global d’un sous-

systéme de climatisation solaire a éjecteur.

Le rapport d’entrainement ()

Te, Tg et TC
Modele d’un éjectenr
Le rendement unidimensionnel a La performance
isentropique pression mﬂ'y.klm‘e en COPeyc
du diffuseur #p mode critique.

Les caractéristiques
thermodynamiques des
réfrigérants (diagramme P-h,
etc.)

Les réfrigéerants

Figure 5. 2: Entrées-sorties du modeéle global d’un sous-systeme de climatisation a
éjecteur.
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D’apres ce modéle, nous avons étudié les impacts des conditions opératoires
(Te, Te, Tg, etc.) et des paramétres géométriques de I'éjecteur sur les performances
de la machine.

La performance (COPsys ou STR « system thermal ratio ») de la machine de

climatisation solaire a éjecteur est donnée par :

Q
COP_ =STR i %

- _ e, 9 _cop
SYys DNI x Ac Qg DNI><AC

EJc *'cs (5. 6)

Avec le DNI est le rayonnement solaire direct (w/m2), Ac est la surface
réfléchissante du rayonnement solaire (m2), Qe est la quantité de chaleur extraite de
I'évaporateur (W) et Qg est la quantité de chaleur apportée au générateur (W).

5.4.1. Les conditions climatigues de la région de Blida

La ville de Blida est caractérisée par un climat chaud et tempéré. Les Figures
(de la Figure 5. 3 a la Figure 5. 8) représentant les conditions climatiques annuelles

de la région de Blida.

précipitation [mrm]

[5inal] suoneydinaid sap 3ane sinof

' . . . . =0
lan  Fév  Mar Avr Mai Jun Jul Aol Sep OCct Movw Déc

(L] précipitation [mm] —@— lours avec des précipitations [j]

Figure 5. 3: Evolution annuelles de la précipitation.

Selon la Figure 5. 3, les précipitations en été dans la ville de Blida sont moins
importantes qu'elles ne le sont en hiver et le mois de Juillet est considéré comme le

mois le plus sec avec uniquement 2 (mm). Par contre, le mois de Décembre est le
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mois ou on enregistre le plus haut taux de précipitations ou la moyenne des
précipitations durant ce mois avoisine les 90 [mm].
La Figure 5. 4 montre que le nombre d’heures d’insolation journaliére dans la

ville de Blida est important, il est supérieur a 10 heures en hiver et atteint durant I'été

a 14 heures d’insolation.

[ =
o wm oo ks

=

Durée de I'ensoleillement [h]

]

=]

Jan  Fév Mar Avr Mai Jun  Jul Aol Sep Oct MNov Déc

. Durée de I'ensoleillement [h] l:] Durée astronomigque du jour [h]

Figure 5. 4 : Evolution annuelle de la durée de I'ensoleillement.

D’apres les Figures (de Figure 5. 4 a Figure 5. 6), on peut dire que la ville de
Blida possede un gisement solaire tres important qui nécessite une exploitation
rationnelle et durable.

g+

Rayonnement global [KWh/m®]

janv. féwr. mars aw. mai juin  juil. 200t sept. oct. nov. déc

Figure 5. 5: Evaluation annuelle des rayonnements solaires globaux.
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Figure 5. 6 : Evolution annuelle des rayonnements solaires diffus.

Selon les Figures (de Figure 5. 7 a Figure 5. 8), les températures maximales en
été peuvent atteindre a 40°C et cela pendant des trés longues périodes. Par contre
en hiver, les températures sont trés basses car elles peuvent atteindre 1°C pendant
le mois de janvier. La moyenne annuelle de la température ambiante a Blida est de
17°C.
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== Températures journalidres minirnales [*C]

Figure 5. 7 : Evolution annuelle des températures ambiantes.
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La Figure 5. 9 montre I'évolution du rayonnement solaires direct (DNI) recus sur

une surface horizontale située a Blida pour la journée du 08 Juillet 2015. Le

rayonnement solaire direct atteint des valeurs maximales durant la période s’étalant

de 09 :00

lever et du coucher du soleil

Le rayonnement solaire direct (W/mz2)

950 -
900
850 -
800 -
750 -
700
650 -
600 -
550 -
500 |
450
400
350 -
300 -

— | es valeurs mesurées
== Polyndbme du rayonnement solaire direct

-

7’

-~

y = Intercept +
B1*x"1 + B2*
X2

Weight No Weighting
Residual Sum | 58187.26896
of Squares
Adj. R-Square

Equation

0.86431

Le rayonneme Intercept
Le rayonneme B1
Le rayonneme B2

Value
-1015.64011
309.88283
-12.4114

Standard Erro \
199.03519
34.03801
1.34779

250

5 6 7 8 9

le temps (heure)

10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20

a 16 :00. Par contre les valeurs minimales sont enregistrées au cours du

Figure 5. 9: Evolution des rayonnements solaire direct pour la journée du 08 juillet
2015.
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Pendant une journée ensoleillée, le rayonnement solaire direct recu par les
concentrateurs solaires augmente du lever du soleil jusqu’a atteindre une valeur
maximum a la mi-journée avant de diminuer a nouveau jusqu'a atteindre une valeur
nulle au coucher du soleil. Ainsi, l'utilisation de I'énergie solaire est bien adaptée aux
applications pour lesquelles les besoins coincident avec les heures les plus
ensoleillées du jour.

Figure 5. 10 illustre la variation de la température ambiante et de la vitesse du

vent a Blida pour la journée du 08 juillet 2015.
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Figure 5. 10 : Evolution de la température ambiante et de la vitesse du vent pour la
journée de 08 juillet 2015.

5.4.2. Evaluation d’efficacités des concentrateurs solaires

La Figure 5. 12 présente I'’évolution de la température du tube absorbeur, du
fluide caloporteur et de la vitre en fonction du temps pour la journée du 08 juillet 2015
dans la région de Blida. Les calculs ont été menés pour deux types de concentrateurs
solaires linéaires (PTC et LFR) dont les caractéristiques optiques et géométriques

sont regroupées dans les tableaux (du tableau 5. 2 au tableau 5. 4).
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Tableau 5. 2 : Les caractéristiques géométriques des concentrateurs (PTC et LFR).

Caractéristique géométrique Valeur [mm]
Nombre des tubes absorbeurs 4
Diameétre extérieur de I'absorbeur (Da,ext) 22
Diametre intérieur de I'absorbeur (Da,iny) 20
Diameétre extérieur de la vitre (Dv ext) 26
Diameétre intérieur de la vitre (Dv,int) 23,5
Longueur de miroir (L) 12270
largeur de miroir (I) 1100
La distance focale 1300
Orientation Est-Ouest

Tableau 5. 3: Les caractéristiques optiques du concentrateur PTC.

Le concentrateur cylindro-parabolique
Parametre Valeur
erreur optigue moyenne globale (Goptique) | 03 mrad
Coefficient de réflexion de miroir (pm) 0,92
Transmissivité de la vitre 0,945
Coefficient d’absorbions de I'absorbeur (a) | 0,94
L’émissivité du tube absorbeur (ga) 0,12
L’émissivité de la vitre (ev) 0,935

Tableau 5. 4 : Les caractéristiques optiques du concentrateur LFR.

Le concentrateur cylindro-parabolique
Parameétre Valeur
erreur optigue moyenne globale (Goptique) | 03 mrad
Coefficient de réflexion de miroir (pm) 0,85
Transmissivité de la vitre 0,945
Coefficient d’absorbions de I'absorbeur (a) 0,8
L’émissivité du tube absorbeur (ga) 0,12
L’émissivité de la vitre (ev) 0,935

représentée sur la Figure 5. 11.

La variation du rendement optique et thermique des concentrateurs est
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Figure 5. 11 : Evolution des rendements optiques et thermiques.

D’aprés la Figure 5. 11, on constate que le rendement thermique et optique du
concentrateur cylindro-parabolique avoisine 57 % et 64 respectivement. Quant au
concentrateur linéaire de Fresnel, les rendements (thermique et optique) sont de
'ordre de 31%, et 34 % respectivement. Malgré que les rendements optiques et
thermiques du concentrateur linéaire de Fresnel soient inférieurs d’environ 30 % par
rapport aux rendements du collecteur cylindro-parabolique, leurs codts sont
nettement inférieurs a ceux du concentrateur cylindro-paraboligue. De plus les
contraintes mécanigues induites par la force du vent sont réduites dans le cas des
concentrateurs LFR par rapport aux concentrateurs CCP a cause de la forme plane

des miroirs réfléchissants.

Les variations de la température du tube absorbeur du fluide a la sortie de
I'absorbeur solaire et de la vitre sont représentées sur la Figure 5. 12. Pour le
concentrateur cylindro-parabolique, Le fluide (eau) qui circule a l'intérieur des tubes
absorbeurs est chauffé a une température d'environ 450 K. Quant au réflecteur
linéaire de Fresnel, la vapeur d’'eau a la sortie des tuyaux est chauffée a une
température d’environ 405 K. Le fluide caloporteur (vapeur d’eau) est ensuite pompé
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vers un échangeur (réservoir de stockage) afin de produire de la vapeur surchauffée

nécessaire au fonctionnement de I'éjecteur.
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Figure 5. 12 : Evolution des températures (Absorbeur : Ta, Fluide : Tr et Vitre : Tv).

Le rendement optique et thermique des concentrateurs solaire dépend de
plusieurs facteurs, tels que : la forme géométrique de la surface réfléchissante, les
propriétés optiques des composantes du concentrateur, I'angle d’inclinaison du
concentrateur et le taux de concentration. Les trois modes de transfert de chaleur
(conduction, convection et radiation) sont pris en compte lors du calcul des
coefficients de performance du collecteur solaire, et cela a cause des pertes
importantes par convection et par conduction entre le tube absorbeur et 'ambiance.

La variation du coefficient des pertes thermiques au niveau du tube absorbeur
est représentée sur la Figure 5. 13. D’aprés cette figure, on remarque que le
coefficient de pertes thermiques augmente proportionnellement avec l'augmentation

de la température du tube absorbeur.
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Figure 5. 13 : Evolution du coefficient des pertes thermiques (UL).

Par conséquent, la corrélation donnant la variation du coefficient de pertes
thermiques moyennes en fonction de la température dans le cas de notre prototype

est donnée par :

U, —10-6 x(TA —Tamb)3 —0,0003><(TA _TaTb)z

+0,0351><(T -T +33721 (6. 7)
A amb

L’évolution de la température d’huile ‘Therminol-VP1’ dans le réservoir de

stockage est représentée par la Figure 5. 14.
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Figure 5. 14 : La température d’huile “Therminol’ dans le réservoir de stockage.
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Pour le concentrateur cylindro-parabolique, 'huile de stockage est chauffée a
une température d'environ 550 K. Quant au réflecteur linéaire de Fresnel, I'huile est

chauffée a une température d’environ 510 K.

5.4.3. Evaluation des performances de la machine de climatisation solaire a éjecteur

La simulation dynamique consiste a déterminer les performances du systeme en
fonction du temps. Le systeme étudié comprend une boucle contenant le
concentrateur solaire, la cuve de stockage et le générateur de la machine frigorifique.
Plusieurs tests ont été effectués et une étude paramétrigue est menée pour
déterminer les conditions optimales de fonctionnement du systeme.

Durant cette simulation dynamique, nous avons utilisé dix réfrigérants comme
on le voit sur le Tableau 5. 1. Les températures opératoires du générateur varient
entre 50 °C et 120 °C selon les caractéristiques thermodynamiques du fluide
frigorigene. Ces niveaux de température ne peuvent étre atteint qu’en utilisant des
concentrateurs de type cylindro-parabolique ou de type réflecteur linéaire de Fresnel.

Le taux d’entrainement (w) qui représente le rapport du débit massique
secondaire (ms) au débit massique primaire (mp) et la pression de sortie de I'éjecteur
sont des principaux parametres permettant de caractériser le comportement d’un
éjecteur.

Pour une géométrie et des conditions fixes, le taux d’entrainement ou taux
d’entrainement posséde une valeur maximale qui demeure constante quand on
augmente la pression de sortie jusqu’a I'atteinte d’'une pression maximale. Cette
pression est appelée pression critique, au-dela de laquelle le taux d’entrainement
commence a diminuer. Sur la base de ce principe, nous avons calculé le diametre de
la gorge de la buse (D:) et le diametre de la chambre (Ds) qui correspond aux
conditions opératoire décrites dans le Tableau 5. 1.

La Figure 5. 15 représente le diametre de la buse (Dt) au point critique (P4=Pc)

en fonction des parametres opératoires pour chaque fluide frigorifique.
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La Figure 5. 16 représente le diamétre de la chambre fixe (D3) au point critique

(P4=P¢) en fonction des parametres opératoires pour chaque fluide frigorifique.
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Figure 5. 16 : Le diamétre de la chambre fixe (Ds) au point critique en fonction des

parametres opératoires.
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Le coefficient de performance du systeme (COPsys) de la machine représente le
produit du coefficient de performance de I'éjecteur (COPeic) et du rendement du
concentrateur solaire (ni). Les Figures (de Figure 5. 17 a Figure 5. 20) illustrent
respectivement le taux d’entrainement (w), la performance thermique du sous-
systeme de climatisation a éjecteur (COPeic), Le coefficient de performance du
systeme COPsys pour une machine de climatisation a éjecteur reliée a un
concentrateur solaire de type PTC ou LFR.

Pour une température spécifique du générateur et de I'évaporateur, le taux
d’entrainement dépend de la pression du condenseur (Pc). Le taux d’entrainement
diminue brusquement si la contre-pression est au-dessus du point critique. La
température critique du condenseur dépend de la géométrie de I'éjecteur, du type de
fluide de travail et de la température du générateur.

1.500

1.375

1.263

1.250 4 1.221

1.125 - 1.086 1.091
1.000 -
0.875 4
0.750
0.625
0.500 04933 ( 4679
0.375 4

0.250

le rapport massique (®)

R141b R134a R114 R143a R600 R717 R718 R290 R245faMéthanol

les réfrigérants

Figure 5. 17 : Le taux d’entrainement (w) au point critique en fonction des
parameétres opératoires.

Une multitude de fluides de travail peuvent étre utilisés dans le cycle de
réfrigération et chaque fluide frigorigene posséde des caractéristiques physiques et
thermodynamiques et des performances différentes. D’aprés la Figure 5. 17, on

remarque que le réfrigérant R600 avec les conditions opératoires suivantes (Te=10
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°C, Tg=120 °c et Tc=32 °C) donne la meilleure valeur du taux d’entrainement (w).
Quant a la valeur minimale de (w), elle a été obtenu pour le R143a avec des
conditions de fonctionnement différentes (Te=10 °C, Tg=50 °c et Tc=32 °C). Les six
réfrigérants (Méthanol, R134a, R141b, R245fa, R114 et R600) ont permis d’obtenir
des rapports massiques supérieurs a 0,5 et cela dans un ordre croissant. Les autres
fluides frigorigénes cités dans la figure 5.19 offre des taux d’entrainement inférieurs a
0.5.

La Figure 5. 18 illustre le coefficient de performance thermique (COPEeic) du
sous-systeme a éjecteur pour les réfrigérants sélectionnés. La meilleure performance
(COPEeic=2,994) a été enregistrée pour le R114 avec des conditions opératoires (Tg =
120 °C, Te = 10 °C et Tc = 32°C). Les fluides frigorigénes (R290, Méthanol, R134a,
R141b, R245fa et R600) donnent des coefficients des performances thermiques
allant de 0,517 a 2,352.
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Figure 5. 18 : La performance thermique (COPEejc) au point critique en fonction des
parametres opératoires.

La valeur minimale du coefficient de performance thermique a été enregistrée
pour le R143a, car la température au niveau du générateur (Tg = 50°c) est trés basse.
Pour obtenir des coefficients de performances et des taux d’entrainement élevés, on
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doit choisir des températures importantes au niveau du générateur et de
I'évaporateur et cela indépendamment du réfrigérant utilisé.

Le coefficient de performance du systeme COPsys dépend du (COPeJc) et de
I'efficacité thermique du collecteur solaire (nw). La Figure 5. 19 montre le coefficient
de performance du systéme de climatisation solaire a éjecteur reli€é a un
concentrateur solaire cylindro-parabolique. On remarque que le rendement thermique
du concentrateur possede un grand effet sur la performance COPsys de la machine.
Le systéeme de climatisation solaire a éjecteur devient rentable lorsque le rendement

du concentrateur solaire sélectionné est important.
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Figure 5. 19 : Le coefficient de performance du systeme COPsys au point critique en
fonction des parametres opératoires pour une machine de climatisation a éjecteur

reliée avec un concentrateur solaire PTC.

La Figure 5. 20 représente le coefficient de performance du systeme de
climatisation solaire a éjecteur attaché avec un concentrateur solaire linéaire de
Fresnel. Le coefficient de performance du systeme (COPsys) augmente
proportionnellement avec l'augmentation du rendement thermique du concentrateur
utilisé. On obtient donc un coefficient de performance (COPsys), plus important dans
le cas ou la machine de climatisation est reliée a un concentrateur solaire cylindro-

parabolique (PTC) au lieu d’un concentrateur solaire de type Fresnel (LFR).
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Le coefficient de performance COPsys d'une machine de climatisation solaire a
éjecteur dépend du taux d’entrainement (w) de I'éjecteur et des propriétés
thermodynamiques du fluide frigorifique aux différents points du cycle. Les propriétés
thermodynamiques sont elles-mémes fonction des niveaux de température du fluide
frigorigéne, donc des caractéristiques de la source chaude (concentrateur solaire) et

du comportement thermodynamique des différents échangeurs (générateur,

condenseur et évaporateur) ont un effet direct sur « COPsys ».
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Figure 5. 20 : Le coefficient de performance du systéme COPsys au point critique en
fonction des parametres opératoires pour une machine de climatisation a éjecteur

reliée avec un concentrateur solaire LFR.

Les résultats obtenus montrent que les meilleures performances du systéme
COPsys sont atteintes lorsque d’'une part le taux d’entrainement (w) est important et
I'efficacité thermique du collecteur solaire est élevée.

A travers les Figures (de Figure 5. 17 a Figure 5. 20), on constate que les
fluides secs (R114 et R600) délivrent un meilleur taux d’entrainement (w), une
meilleure performance thermique (COPeJc) du sous-systeme de réfrigération et un
meilleur coefficient de performance du systéme de climatisation solaire a éjecteur
COPsys.
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Les mauvaises performances COPsys sont enregistrées pour les trois fluides
frigorifiques R143a, R718 et R717, puisque leurs performances thermiques (COPEeJc)
du sous-systeme sont faibles a cause des caractéristiques thermodynamiques de
chaque réfrigérant et les conditions de fonctionnement sélectionnées pour chaque
réfrigérant. Les deux réfrigérants R717 et R718 possédent un GWP (Potentiel de
réchauffement global) et un ODP (Potentiel d’appauvrissement de la couche d'ozone)
nuls, mais le R717 reste fortement toxique.

Les Figure 5. 22a-j représentent les diagrammes (P-h) pour chaque réfrigérant
en fonction des parameétres opératoires sélectionnés dans cette étude avec les

données d'impacts de chaque réfrigérants sur I'environnement.
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Figure 5. 21 : Diagramme (P-h : R141b) avec les sens de fonctionnement des

boucles du sous-systéeme de climatisation a éjecteur.
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Figure 5. 22 : Diagramme (P-h) et les données d’'impacts de chaque réfrigérants sur

I'environnement.
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5.5. Etude dynamique d’'un climatiseur solaire a éjecteur utilise I'eau comme un
réfrigérant

D’aprés les résultats de simulation de performance d’'une machine de

climatisation solaire a éjecteur et les données d'impacts des réfrigérants sur
'environnement, il est préférable d’utiliser I'eau (R718) ou le Butane (R600 : gaz sec)
comme fluides frigorigenes, mais pour des questions de sécurité, il est recommandé
d'utiliser I'eau comme fluide frigorigene.

L’eau (R718) est disponible, non-toxique, non-inflammable et a bas prix. Malgré
les bonnes qualités de 'eau comme réfrigérant, 'eau posséde une température de
solidification de 0°C a une pression atmosphérique de 1 bar. Pour cette raison, I'eau
ne peut pas étre utilisée comme fluide frigorigeéne pour les applications de
congélation qui nécessitent des températures inférieures a 0°C. Pour les applications
de climatisation ou les températures sont positives (>0°C), I'utilisation de I'eau est
recommandée grace aux trés bonnes qualités de 'eau comme fluide frigorigéne.

Dans ce qui suit, on présentera les performances d'une machine de
climatisation solaire a éjecteur utilisant I'eau (R718) comme fluide frigorigéne et
fonctionnant a I'énergie solaire a moyenne ou haute température. La capacité
frigorifique de la machine étudiée est fixée a 15 (kW) et les conditions
météorologiques du site étudié sont celles de la journée du 08 Juillet 2015 a Blida.
L’étude des performances est effectuée pour une température d’évaporateur (Te)
égale a 10°C, une température de condenseur (Tc) égale a 25 °C et aux
températures de générateur variant entre 80 et 140 °C.

Les Figures (de Figure 5. 23 a Figure 5. 26) représentent respectivement les
evolutions en fonction de la température du générateur, des parametres suivants :

e Diametre de la gorge (D) ;
e Diametre de la chambre fixe (D3) ;
e Taux d’entrainement (w) et le coefficient performance (COPEgsc) de I'éjecteur ;

e Coefficient de performance global du systéeme de climatisation solaire a éjecteur
COPsys.
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D’aprés les résultats obtenus, on remarque que l'augmentation de la
température du générateur engendre une diminution du diamétre (Dt) de la gorge de
la buse, cela afin de réduire la forte pression provenant du générateur.

La Figure 5. 24 présente la variation du diametre (D3) de la chambre fixe a
éjecteur en mode critique en fonction de la température du générateur.

Contrairement aux éjecteurs a géomeétrie fixe, les éjecteurs a géométrie variable
permettent d’obtenir des COPsys importants au fur et & mesure de 'augmentation de
la température du générateur. Cela est rendu possible grace a l'utilisation des
capteurs solaire a concentration CSP capable d’atteindre des températures
importantes sans perte significative de rendement.

Pour obtenir une pression de sortie P4 égale a la pression du condenseur on
doit faire varier les dimensions de I'éjecteur a savoir les diamétres de la section de
mélange et du col. Contrairement a I'éjecteur a géométrie fixe, I'éjecteur a géométrie

variable fournit de meilleures performances.
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Figure 5. 23 : La variation du diametre (Dt) de la gorge de la buse d’éjecteur en
fonction de la température de générateur [°C].
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Figure 5. 24 : La variation du diametre (D3) de la chambre fixe d’éjecteur en fonction

de la température de générateur [°C].

La Figure 5. 25 montre la variation du taux d’entrainement et la variation du

coefficient de performance du sous-systeme de climatisation a éjecteur (COPEeic) en

mode critique en fonction de la température du générateur (la source chaude) pour

une température de source froide (Te) égale a 10 °C et une température

intermédiaire (Tc) égale a 25 °C.
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Figure 5. 25: La variation du taux d’entrainement (w) et le COPEeJc en fonction

de la température de générateur [°C].
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On constate d’apres cette figure une augmentation des deux paramétres (w) et
(COPeuc) en fonction de la température de la source chaude. Donc, pour augmenter
les performances de la machine a température de source froide constante, on peut
soit diminuer la température du condenseur ou augmenter la température du
générateur. On remarque de plus que le sous-systéme de climatisation a éjecteur
avec les suivantes conditions de fonctionnement (Tg = 160 °C, Te= 10 °C et Tc = 25
°C) donne le meilleur taux d’entrainement (w = 1,918) et le meilleur coefficient de
performance thermique (COPesxc = 1,26). A partir de (Tg = 110 °C), le coefficient
(COPeuc) dépasse la valeur de 1, ce qui est facteur encourageant pour l'utilisation de
I'eau comme fluide frigorifique.

La Figure 5. 26 illustre la variation du coefficient de performance (COPsys ou
STR) du systéme de climatisation solaire a €jecteur en fonction de la température de
la source chaude (Tg) pour les deux types des concentrateurs solaires (PTC et LFR).
Le PTC posséde un rendement thermique égal a 62%, le coefficient de performance
COPsys varie entre 49,182 % et 77,49 % selon la valeur de la température de la
source chaude. Quant au concentrateur linéaire de Fresnel, le rendement thermique

est égal a 31% et le coefficient de performance varie entre 24,8 % et 39,06 %.
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Figure 5. 26 : La variation du COPsys pour chaque concentrateur (PTC et LFR) en

fonction de la température du générateur [°C].
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Sachant que I'eau posseéde un GWP et un ODP nuls, son utilisation permet de
minimiser les impacts néfastes sur I'environnement et un respect des critéres de
sécurité (toxicité, pollution, inflammabilité, etc.). De ce point de vue, l'utilisation de
'eau comme fluide frigorigéne permet a l'installation d’utiliser une technologie verte et

respectueuse a I'environnement.

5.6. Conclusion

Pour améliorer le coefficient de performance d’'une machine de climatisation
solaire a éjecteur, il est recommandé de choisir les meilleures conditions opératoires
des sous-systémes qui composent la machine. Cela signifie:

e L’amélioration du coefficient de performance de I'éjecteur (COPEeic), cela
dépend du bon choix des conditions de fonctionnement des éléments de
sous-systeme (la température de la source froide, la température de la source
chaude et la température intermédiaire) ;

e L’amélioration de la performance thermique (nw) du collecteur solaire
sélectionné.

Comme pour tous les systemes de réfrigération, le systeme de climatisation
solaire a éjecteur est plus efficace a des températures d'évaporation élevées. A partir
des résultats de la simulation avec les dix réfrigérants mentionnés dans le tableau 5.
1, une grande partie des réfrigérants ont donné des performances thermiques
acceptables, mais néanmoins certains fluides frigorigenes possedent des
inconveénients. C’est pour ces raisons, qu'on recommande |'utilisation de I'eau comme

réfrigérant.
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CONCLUSION GENERALE

L’Algérie est le premier pays d’Afrique par sa superficie, plus des quatre
cinquiemes de son territoire sont désertiques et possede une source energétique trés
importante vu que sa situation géographique. La durée annuelle du rayonnement
solaire sur la quasi-totalité du territoire national dépasse 2000 heures. Nous pouvons
exploiter une partie de cette énergie propre et gratuite dans le domaine du
rafraichissement solaire pour réduire la facture énergétique.

Les systémes de refroidissement et de conditionnement d’air (industriel, agro-
alimentaire et domestique) a compression de vapeur consomment énormément
d’énergie électrique et peuvent causer des dommages a l'environnement a cause des
fuites de fluides frigorigenes de type HFC inhérentes a ces systemes.

Le rafraichissement solaire commence a s’imposer de plus en plus et pourrait
étre dans un avenir proche un concurrent sérieux des systémes classiques de
climatisation fonctionnant a énergie électrique. La climatisation solaire est depuis
guelques années un sujet de prédilection pour de nombreux chercheurs. Dans les
premiers stades du développement, le refroidissement solaire a porté sur la
réfrigération des marchandises périssables et le stockage des vaccins. Aujourd'hui, la
demande de climatisation pour le confort thermique humain ne cesse d’augmenter.

Les types de systemes de refroidissement solaire et la charge de
refroidissement dépendent fortement des conditions climatiques locales (le
rayonnement solaire, la température ambiante, 'humidité et la vitesse du vent). Les
systemes doivent donc étre spécifiquement congus pour chaque site, ce qui permet
d'obtenir de meilleures performances.

Le systéme de réfrigération solaire a éjecteur est un cycle fonctionnant
thermiqguement et ne comporte aucune piéce mobile. Divers types de fluides de
travail peuvent étre utilisés dans ce systeme, chaque réfrigérant possede des
caractéristiques thermodynamiques spéciales.

Nous avons utilisé dans cette étude dix fluides frigorigenes comme réfrigérants

dans la machine de climatisation solaire a éjecteur. Du c6té du collecteur solaire,
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nous avons utilisé deux types de concentrateurs solaires linaires, les concentrateurs
cylindro-paraboligue (PTC) et les concentrateurs de Fresnel (LFR). Les deux
concentrateurs ont des rendements optique et thermique acceptable, mais le
rendement du concentrateur PTC est meilleur que celui du LFR, sa valeur maximale
peut atteindre 61 %.

L’éjecteur a section variable contrairement a I'éjecteur a section fixe, il permet
d’atteindre des performances élevées. Les paramétres influents dans Ila
détermination de la géométrie de I'éjecteur sont :

e Latempérature de la source froide (Te) ;

e Latempérature de la source intermédiaire (Tc) ;

e Latempérature de la source chaude ;

e Les caractéristiques thermodynamiques du réfrigérant sélectionné ;

e Le fonctionnement en mode critique de I'éjecteur.

En variant les parametres opératoires au niveau des trois échangeurs (générateur,
évaporateur et condenseur) on a pu mener une étude paramétrique sur l'influence de
ces différents parametres sur le fonctionnement de I'éjecteur.

Les parametres thermodynamiques (la température, la pression et le nombre de
Mach le long de I'éjecteur) au sein de I'éjecteur sont déterminés par résolution
numérique des équations de conservation de masse et de quantité de mouvement.

Cette étude nous a permis de montrer que les meilleures performances sont
atteintes lorsque le facteur d’entrainement est important. En variant les températures
au niveau des trois échangeurs (générateur, évaporateur et condenseur), on a
constaté ce qui suit :

e L’augmentation de la température au niveau du générateur et/ou de

I'évaporateur engendre une augmentation du taux d’entrainement (w), et par voie

de conséquence le coefficient de performance de I'éjecteur (COPEeic);

e La diminution de la température au niveau du condenseur engendre une

augmentation du taux d’entrainement (w), et par voie de conséquence le

coefficient de performance de I'éjecteur (COPEjc);

e Le coefficient de performance du systeme COPsys est proportionnel au

coefficient de performance de I'éjecteur (COPejc) et toute amélioration du
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coefficient de performance de I'éjecteur engendre une augmentation du coefficient

de performance du systeme.

Pour la partie concernant les capteurs solaires, I'étude montre que I'utilisation des
concentrateurs solaires de type LFR ou PTC donne une température élevée au
générateur sans que le rendement en soit affecté.

Grace au grand potentiel énergétique renouvelable de I'Algérie, il est d’un grand
intérét d'utiliser les systémes de climatisation a éjecteur reliés aux concentrateurs
solaires linéaires de type PTC ou LFR. Contrairement aux capteurs solaires plans qui
possedent des rendements désastreux aux températures dépassant 80°C, les
capteurs solaires a concentration gardent un rendement appréciable méme aux
températures dépassant 100°C. De plus, ces concentrateurs permettent avec ces
niveaux de température des coefficients de performance acceptables pour la machine
de climatisation solaire a €jecteur.

Comme perspectives, il est souhaitable qu'une réalisation d'un premier
prototype de machine de climatisation solaire soit réalisée pour maitriser d’'une part la
conception et la réalisation de ce genre de machine et d’autre part mener des tests
en vue de déterminer les conditions optimales de fonctionnement de ce type de

machine.



APPENDICES

A. CALCUL DES RAYONNEMENTS SOLAIRES SELON LE MODELE SEMI-
EMPIRIQUE DE PERRIN DE BRICHAMBAUT

Le rayonnement solaire global (Rg) arrivant sur une surface orientée au Sud
d’inclinaison (B) est formé de rayonnement direct et de rayonnement diffus.

inclinaison
y
5]

Figure 1. Schématisation d’un capteur plan orienté vers le sud.

Il peut étre estimé a n'importe quel instant et dans n’importe quel endroit, et peut
étre déterminé a partir de I'équation suivante :

Rg =Rp *R¢ _ing *Rp.c(B)+Rp(h)
Avec Rp est le rayonnement direct provenant du ciel (W/m?), on utilise
généralement la formule semi-empirique suivante :
-1
o 2% gty “
A, B et C sont des constantes empiriques qui dépendent de I'état du ciel et dont les
valeurs sont exprimées d’apres le tableau (1).

(A1)

Tableau 1 : Les valeurs des constantes A, B et C en fonction de la nature du ciel.

Etat du ciel A B | C
Ciel tres clair 1210 | 6 1
Conditions normales de ciel clair | 1230 | 3,8 | 1,6
Ciel clair pollué 1260 [ 2,3 | 3

Rtinc est le facteur d’inclinaison donnée par la relation suivante :



~ (cos(go—ﬁ)cos(w)cos(5)+sin(go—ﬁ)sin 5} A3

f-inc | cos(¢)cos(w)cos(s)+sin(ep)sin(d)
Ro-c(B) est le rayonnement diffus provenant du ciel, recu par une surface inclinée
avec angle d’inclinaison (j).
_(1+cos(p)
RD -C (/))) - [TJRC —h (A4)

Avec Rc-h est le rayonnement diffus provenant du ciel intercepté par une surface
horizontale (W/m2).

R, =125% Axsin h)04 (A5)

A est une constante empirique qui dépend de I'état du ciel, dont les valeurs sont
exprimeées d’aprés le tableau (2).

Tableau 2 : Les valeurs de la constante A en fonction de la nature du ciel.

Etat du ciel A
Ciel tres clair 3/4
Conditions normales de ciel clair | 1

Ciel clair pollué 4/3

Rob-s (B) est le rayonnement diffus provenant du sol capté par une surface horizontale
(W/m2).

Rp () =0y [—1_ Cos(ﬁ)j(RD xsin h+R. _ h) (A6)

2

asol est la réflectivité ou albédo du sol, il dépend de la nature de celui-ci. Quelques
valeurs moyennes sont résumées dans le tableau (3).

Tableau 3 : Quelques valeurs de I'albédo en fonction de la nature du sol.

Nature du sol Réflectivité moyenne (Albédo)
Sol enneigé 0,70
Sol recouvert de feuilles mortes 0,30
Herbe verte 0,26
Forét en automne ou champs dorés 0,26
Galets de pierres blanches 0,20
Herbe séche 0,20
Sol argileux 0,17
Forét en hiver (arbres coniféres sans neige) 0,07
Plan d’eau (soleil haut h > 30°) 0,07




B. LES PROPRIETES THERMO-PHYSIQUE DES FLUIDES CALOPORTEURS

1. Les propriétés thermo-physiques de 'eau
a). La densité

p_ =-5103061+1519367T  —549006x10" 2T2 4
eau eau eau

(B1)
853852x10 °T3 _5122868x10~ 814
eau eau
b). La chaleur spécifique
*)273< Teau <410
Cp_ =(213974-9,68137x10 3T +2,6856x10 °T2
eau eau eau
-2,42139x10" 873 )x1000x 4,1886
eau (BZ)
) Topy >410
Cp.  =(-111558+7.96443x10” ST —174799x10~ 472
eau eau eau
+129156x10 T jau )x1000x 41886
C). La conductivité thermigue
K =-2896282 +3,003312x10" 2T —-9604677 x10™ 5T 2
eau eau eau (B3)
+ 1403673x107 'T3  _801083x10 1174
eau eau
2. Les propriétés thermo-physiques de Therminol-VP1
a). La densité
_ 2
PTher minol ~ O’90797_|-Ther min ol + 0'00078116-|-Ther min ol (B4)
~2367x10°9T3 1108325
Ther min ol
b). La chaleur spécifique
_ 2
CpTher minol 0’00241‘1'-|-Ther min ol + 5’9591-|-Ther min ol (85)
~29879x10 873 +44172x10 1173 +1,498

Ther min ol Ther min ol



c). La conductivité thermique

— 819477 x10™ °T. ~192257x10~ 'T.2

KTher min ol Ther min ol Ther min ol

-11+3 -15+4
+ 25034 %10 TTher minol ~ 7,2974x10 TTher minol T 0137743

(B6)

3. Les propriétés thermo-physiques de l'air
a). La densité

T, +T,
*) [%}mw

P

T, +T T, +T, )
air

= 855135 omsm[%} +2.8958% 104(%

T 4T T +T 4
2

3
-528275x10"' [%] +3,62497 xlo—lo[u
T, +T.
*) [%J > 500K -

2
T, +T, T, +T
Py = 750785— 0,05612[%} +196255x10% {%J

3 4
T, +T T, +T,
-3,46183x10'7[%} +2,97588x10‘10(%J

T 4T, )P
2

-9.89255x10714 {M

b). La chaleur spécifique

Cp

2
T, +T T, +T,
i =107507062 - 0,55477[%} " 0,001335[—A — ]

(B8)

T 4T T 4T, )4
2

3
-9589955x10™/ (%J +230819x10 10 (_A v



c). La conductivité thermique

2
T, +T T, +T,
K_. =-000226+12417 10'4[MJ ~12332x1077 (u]
alr 2 2
(B9)
3 4
T, +T T, +T
+9.9309% 10'%%} 30175110~ 11{%)
d). La viscosité dynamigue
11, =1,2885x10"° —6,60387 x10° [@j
T Y NN (B10)
—3,3137><10'“(%j +9,17685x10'15(%j
e). La viscosité cinématigue
T, +T,
.. =-283529x10~ % +301256x108 [MJ
alr 2
(B11)

2 3
T, +T, T, +T,
1+112534x10710 [%J 165878x10714 {%}
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