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Résumé :

La réfrigération solaire est une alternative a la production de froid a partir de machines a
compression mécanique de vapeur dont I'alimentation est électrique. Parmi les technologies en-
visageables, le couplage d’une machine de réfrigération thermoacoustique avec un concentrateur
solaire et un stockage frigorifique par chaleur latente apparait comme une option intéressante.
Cette these introduit la problématique du sujet et présente les différentes technologies envisage-
ables pour la conception d’un réfrigérateur thermoacoustique solaire. Ensuite, pour répondre
au probléme, le prototype expérimental qui a été congu et fabriqué est présenté. Une méthode
de modélisation transitoire au niveau systéme du prototype est proposée. Enfin les résultats
obtenus par les simulations dynamiques sont discutés a travers ’analyse du comportement

transitoire de 'ensemble du procédé et des performances associées.

Abstract:

Solar refrigeration is an alternative to electrically driven vapor compression cycle for
refrigeration. Among the solar refrigeration technologies, the coupling of a heat driven ther-
moacoustic refrigerator with a solar concentrator and a cold latent energy storage system seems
to be a promising technology. This thesis introduces the issue of the subject and analyzes the
different available technologies to design a solar driven thermoacoustic refrigerator. Then, to
address the problem, the prototype that has been designed and built, is presented. A lumped
model is introduced to describe the transient behavior of the prototype. Finally, simulation

results are presented and discussed in terms of dynamic behavior and performance analysis.
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Introduction générale

La maitrise et la multiplication des technologies de réfrigération ont, en générant d’impor-
tantes modifications dans les systémes de production et de distribution des biens, joué un role
dans la révolution industrielle qu’ont connue les pays industrialisés [1|. Les dispositifs de réfrigé-
ration sont aujourd’hui utilisés massivement, dans les procédés industriels, dans les transports,
dans I’habitat, etc. ... D’aprés I'Institut International du Froid (ITF-IIR), les équipements frigo-
rifiques représentent environ 15 % de la consommation d’électricité mondiale |2|. Sous leffet de
I’accroissement de la démographie, de 'urbanisation et de la population qui accéde au mode de
consommation occidental (principalement en Asie), la demande mondiale en réfrigération est en
constante augmentation [1]. L'TIR indique que le marché annuel des réfrigérateurs domestiques
a augmenté de 14 % au niveau mondial ces quatre derniéres années et de plus de 30 % en Chine
[2]. Actuellement la production frigorifique est, dans sa trés grande majorité, assurée au moyen
de machines frigorifiques di-thermes & compression mécanique de vapeur. Ces machines, de par
leur mode de fonctionnement mais aussi grace aux trés nombreuses années de développement
dont elles ont profité, offrent de bons niveaux de performances. Cependant, I'impact environne-
mental de l'utilisation massive de ces dispositifs reste important. Cet impact est lié d’une part
au fuites de fluide frigorigéne [3, 4] mais également a la production de ’éléctricité utilisée pour

produire I'énergie mécanique nécéssaire au fonctionnement de ces machines.

Dans un contexte ou I'on assiste d’une part a une augmentation de la demande mondiale
en énergie frigorifique et d’autre part a une crise écologique et énergétique, il devient capital
de développer des procédés de production frigorifique plus respectueux de I'environnement. 11
convient alors de pallier le probléme majeur que pose le mode de production frigorifique actuel,
a savoir les rejets de gaz a effet de serre dans 'atmosphére. La part du probléme liée au fluide
de travail peut étre résolue en les remplacant par des fluides a impact neutre ou faible sur 'effet
de serre. Cependant les fluides de substitution disponibles actuellement, le CO 5, 'ammoniac, le
propane-éthane, etc. ... posent de gros problémes technologiques et de sécurités [5]. Une autre

solution consiste a remplacer la technologie de la compression de vapeur.

De nombreuses options technologiques sont a I’étude ou parfois méme déja utilisées comme
les systémes a sorption, les cycles a air, les cycles Stirling, la réfrigération thermoélectrique,
la réfrigération magnétique ou la réfrigération thermoacoustique [6]. Cependant, ces systémes
sont généralement plus énergivores que les dispositifs & compression mécanique de vapeur. Pour
limiter 'impact lié a la consommation d’énergie par les dispositifs de productions frigorifiques,
le recours a 1'énergie solaire semble une option intéressante |7]. La diversité des technologies
de conversion de I’énergie solaire, photovoltaique, thermique (haute et basse température) et
thermodynamique permet d’offrir une alimentation énergétique adaptée aussi bien a la tech-
nologie de compression de vapeur qu’a tous les dispositifs alternatifs présentés. La demande
en puissance frigorifique variant en fonction de 'ensoleillement, I'utilisation de ’énergie solaire

semble pertinente.

Grace a leur mode de fonctionnement qui ne nécessite pas de piéces mobiles, les machines
thermoacoustiques ont de faibles coiits de fabrication et de maintenance. De plus, elles utilisent

un gaz neutre pour 'effet de serre (hélium, argon, air. .. etc.). Elles offrent donc une alternative

17



INTRODUCTION GENERALE

attractive aux technologies utilisées actuellement pour la production frigorifique |5|. Cependants
elles n'ont pas a ce jour atteint leur maturité technologique, ce qui se caractérise par des
performances plus faibles que les systémes de production frigorifique conventionnels [8|. De
nombreuses expérimentations ont été menées sur des prototypes dans différents laboratoires de
recherche pour des applications cryogéniques. Elles ont permis de mettre en évidence le potentiel
de cette technologie pour atteindre de trés basses températures. Un nouvel axe de recherche
est maintenant d’améliorer l'efficacité des procédés pour développer des applications dans le
domaine de la réfrigération [9]. L’alimentation énergétique de ces dispositifs peut étre assurée
soit avec de électricité (générateur d’onde électrique ou thermique) ou de I'énergie thermique
a haute température (générateur d’onde thermique). Il est alors possible d’imaginer de coupler
un dispositif de réfrigération thermoacoustique et un systéme de captation et de concentration
de I’énergie solaire. La configuration ainsi obtenue devrait permettre de répondre de maniére

globale a I'obligation de limiter I'impact environnemental de la production frigorifique.

Bien que les besoins en froid soient généralement plus importants lorsque la température
ambiante et donc I'ensoleillement est élevé, I'intermittence de la ressource solaire et éventuelle-
ment les variations de la charge frigorifique imposent une gestion particuliére du systéme et la
présence d’un stockage d’énergie. La problématique scientifique associée au dimensionnement de
ces systémes de réfrigération thermoacoustique solaire reléve d’une double difficulté. Premiére-
ment, il faut étre capable de décrire le comportement instationnaire de I’ensemble du dispositif,
lui méme dépendant du comportement transitoire des sous-systémes et des puits et sources
d’énergie avec lesquels il échange. Les dynamiques mises en jeux sont issues dans un premier
temps de la ressource solaire et des moyens mis en ceuvres pour la capter (type et surface des
capteurs solaires). Les suivantes proviennent de 1'architecture de la machine de conversion de
I’énergie thermique en effet frigorifique. Viennent ensuite celles introduites par le systéme de
stockage (type et volume de stockage) et de la nature des besoins en réfrigération (puissance
et température). Deuxiémement, il faut analyser le comportement dynamique du systéme, afin
de déterminer ses performances sur une période de fonctionnement prédéfinie. Les outils dé-
veloppés dans la premiére partie sont alors utilisés pour évaluer la pertinence des différentes
configurations proposées. Les résultats obtenus permettront d’optimiser le dimensionnement du

systéme.

Ces travaux ont été menés dans le cadre du projet TACSOL (ThermoACoustique SO-
Laire). Ce projet, financé par ’Agence Nationale de la Recherche, regroupe trois laboratoires
de recherche ; I'Institut de Physique Nucléaire d’Orsay (IPNO), le laboratoire Procédés Maté-
riaux et Energie Solaire (PROMES) et le Laboratoire de Thermique Energétique et Procédés
(LaTEP) et une micro entreprise; Hekyon (Orsay). Les recherches menées lors de ce projet
étaient destinées a concevoir et tester un systéme de réfrigération thermoacoustique solaire
capable de produire une puissance frigorifique de I'ordre de 1 kW dans le domaine du froid
industriel (-30 °C). Le systéme qui a été pensé, utilise I’hélium pressurisé comme fluide de tra-
vail. Son originalité réside principalement dans 'utilisation du soleil concentré comme source

chaude a haute température (environ 700 °C). La variabilité dans le temps de cette ressource
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thermique (tout comme pourrait 1’étre, ultérieurement, la demande en froid d’un utilisateur)
impose une gestion particuliere du systéme et la présence d'un stock frigorifique pour pallier
I'intermittence liée aux alternances jour/nuit ou aux passages nuageux. Les contributions du
laboratoire réalisées dans le cadre de ce projet sont présentées dans ce manuscrit et sont les
suivantes :

— la modélisation et la simulation dynamique du systéme,

— la conception et la fabrication du systéme de stockage et de distribution de D'effet

frigorifique.

Le premier chapitre de cette thése est consacré a la présentation des différentes technologies
envisageables pour les sous-systémes de la machine. Les différentes configurations, les principes
de fonctionnement, et dans la mesure du possible, les états de I’art correspondants sont présentés
successivement pour les machines de réfrigération thermoacoustiques, les collecteurs solaires a
concentration, les machines de réfrigération solaires et les systémes de stockage de I’énergie
thermique.

Le second chapitre présente le modéle en régime stationnaire qui nous avons développé
pour décrire le fonctionnement d’un réfrigérateur thermoacoustique solaire couplé a une cuve de
stockage frigorifique. Les résultats de simulation sont présentés a travers le dimensionnement
d’un systeme et d’une étude de sensibilité paramétrique. La seconde partie de ce chapitre
propose une description de la machine de réfrigération thermoacoustique solaire expérimentale
qui a été concue et construite dans le cadre du projet TACSOL.

Le chapitre 3 est consacré a la description du modéle dynamique qui a été établi pour
décrire le comportement transitoire de I'installation expérimentale. Les hypothéses qui ont été
formulées et les équations principales de ce modéle sont présentées successivement pour chacun
des sous-systémes du prototype.

Dans le chapitre 4, les simulations réalisées avec 1'outil développé a partir du modele
dynamique en considérant différentes configurations de machines sont présentées. Les conditions
de simulations sont décrites et les principaux résultats sont discutés a travers l'analyse du

comportement transitoire du procédé et des performances énergétiques et exergétiques associées.
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1.1. Introduction

1.1 Introduction

Un systéme de réfrigération thermoacoustique solaire est composé d’une machine de réfri-
gération thermoacoustique, d'un procédé de captation du rayonnement solaire et d’un systéme
de stockage pour pallier I'intermittence de la ressource solaire. On peut alors considérer le pro-
cédé comme le couplage entre ces différents sous-systémes. Avant de répondre a la problématique
exposée en introduction, dans ce premier chapitre nous présentons les différentes technologies
envisageables pour ces sous-systémes. Pour chacun d’entre eux, nous discutons des différentes
configurations disponibles, de leurs principes de fonctionnement et nous présentons dans la
mesure du possible I'état de I’art et de la technologie correspondante. Notre démarche étant de
concevoir un procédé frigorifique a température négative, les principales machines de production
de froid solaire existantes dans cette gamme de températures sont énumérées. Les procédés les
plus développés étant les machines a sorption, leurs principes de fonctionnement sont présentés
et un état de 'art de cette technique est proposé. Enfin, les travaux expérimentaux antérieurs

sur les machines de réfrigération thermoacoustiques solaires sont présentés.

1.2 Les machines thermoacoustiques

1.2.1 Introduction

Les machines thermoacoustiques sont des machines thermiques, qui peuvent fonctionner
en suivant un cycle moteur (générateur d’onde thermoacoustique) ou un cycle récepteur (ré-
frigérateur ou pompe a chaleur). Les moteurs thermiques di-thermes pompent de la chaleur a
leur source chaude pour en convertir une partie en travail mécanique et rejeter I'autre partie
au niveau de sa source froide (fig. 1.1a). Les machines réceptrices, quant a elles, consomment
du travail mécanique pour pomper de la chaleur a leur source froide et la rejeter a leur source
chaude; elles sont utilisées comme réfrigérateur ou comme pompe a chaleur (fig. 1.1b). Le
couplage entre un moteur et un récepteur constitue une machine tri-therme. Cette derniére
consomme de la chaleur venant de la source chaude pour en pomper a la source froide et en
évacuer a la source a température intermédiaire (fig. 1.1c). On obtient ainsi un réfrigérateur ou
une pompe a chaleur fonctionnant a partir d’énergie thermique. Dans la plupart des machines
thermiques, le travail est échangé avec I’extérieur par 'intermédiaire de piéces mécaniques mo-
biles qui subissent des mouvements de translation (exemple : piston d’un moteur & combustion
interne ou d’un compresseur) ou de rotation (exemple : rotor d’une pompe). Dans le cas des gé-
nérateurs d’ondes ou des récepteurs thermoacoustiques, le travail mécanique est échangé sous
la forme d’ondes acoustiques et les phases de compression et de détente du fluide de travail

nécessaires au fonctionnement de la machine sont assurées par cette derniére.

La thermoacoustique est définie comme la science qui étudie les interactions entre les
phénoménes thermiques et acoustiques au voisinage d’une paroi solide [10|. Dans les machines

thermoacoustiques, deux effets inverses sont utilisés :
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FIGURE 1.1: Echanges d’énergie d’un systéme thermique, a) di-therme & cycle moteur, b) di-
therme a cycle récepteur, c) tri-therme moteur -+ récepteur

— La génération spontanée, par le déclenchement d’une instabilité thermo-convective,

d’une onde acoustique dans un milieu o un fort gradient thermique est imposé;

— La création d’un gradient thermique dans un milieu sous 'influence d’une onde acous-

tique.

Le premier phénoméne est utilisé dans les générateurs thermoacoustiques (Fig. 1.2a). Un
flux de chaleur traverse le milieu et de fait, impose un gradient thermique au sein de ce dernier
qui dans certaines conditions va générer une onde acoustique de maniére a convertir une partie
du flux thermique a la source chaude en puissance acoustique. Le second phénoméne est utilisé
dans les réfrigérateurs thermoacoustiques (Fig. 1.2b). La puissance acoustique qui traverse le
milieu génére un flux thermique qui crée un gradient de température au sein du milieu et permet
ainsi de pomper de la chaleur a une extrémité pour en rejeter a I'autre. Le déclenchement de
I'instabilité thermo-convective qui génére I’onde acoustique dans le générateur est un phénomeéne
a effet de seuil : pour que 'onde acoustique se déclenche, il est donc nécessaire de dépasser un
gradient minimal et de le maintenir. Ce dernier est généralement appelé “gradient critique”.

L’observation et ’étude des phénoménes thermoacoustiques ont débuté il y a plusieurs
dizaines d’années mais I'idée de les utiliser pour réaliser des machines thermiques est bien plus
récente. Dans le paragraphe suivant, un bref historique de la thermoacoustique, établi & partir
des travaux de Swift [10], Garrett [11], Marx [12] et Poignand [13], est proposé.

La génération d’une onde acoustique dans un tube chauffé a une extrémité a été initia-
lement observée et rapportée par les souffleurs de verre. Ce phénomeéne, resté trés longtemps
incompris, a été étudié expérimentalement a la fin de XVIII®® par Byrn Higgins. Il est parvenu
a générer une onde acoustique dans un tube chauffé localement par une flamme. Ses travaux
expérimentaux ont été poursuivis par Sondhauss en 1850. Rijke en 1859 a produit une onde
acoustique en chauffant une grille placée en partie basse dans un tube vertical. Ces travaux ont
donné naissance respectivement aux machines thermoacoustiques portant le nom de “tube de
Sondhauss” et “tube de Rijke”. Les recherches théoriques menées par Kirchhoff en 1868 puis
par Lord Rayleigh en 1894 ont permis d’expliquer qualitativement les phénoménes mis en jeux.
Dans le domaine de la cryogénie, Taconi et Kramers ont observé en 1949 la génération spon-
tanée d’une onde acoustique dans un tube dont une extrémité est plongée dans de 1’hélium

liquide et 'autre reste a une température proche de 'ambiance. Une explication de ce phéno-
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méne est fournie par Rotts entre 1969 et 1980 posant ainsi les bases d’une analyse théorique
de la conversion de I'énergie thermique en travail acoustique. Cette nouvelle théorie linéaire
synthétisée et généralisée quelques années plus tard par Swift, permet une analyse quantitative
du phénomeéne qui faisait défaut jusque la. Suite a ces travaux, plusieurs prototypes de moteurs
thermoacoustiques a onde stationnaire ont été construits et testés, notamment par Wheatley
et al. (1983) [14] ou Swift (1992) [15]. Par la suite, a partir de recherches menées par Ceperley
(1979) [16], des générateurs a onde progressive, utilisant des résonateurs annulaires, ont été
congus et étudiés, entre autres par, Yazaki et al. (1998) [17] ou Backhaus et Swift (2000) [18].

L’observation du phénoméne de pompage de chaleur dans un milieu soumis a une onde
acoustique est plus récente. En 1966, Gifford et Longsworth ont réussi & produire un effet fri-
gorifique en imposant a un gaz confiné dans un tube, une forte oscillation de pression a faible
fréquence. Cette expérience a donné naissance aux Tubes a Gaz Pulsés (TGP) dont de nom-
breuses variantes ont depuis été développées pour étre aujourd’hui largement utilisées dans le
domaine de la cryogénie [19]. Ils s’apparentent a des systémes thermoacoustiques, dont ils sont
une particularité du fait de leur faible fréquence de fonctionnement et des fortes amplitudes de
pression mise en ceuvre. Une dizaine d’années plus tard en 1975, Merkli et Thomann observent
un faible pompage de chaleur sur la paroi d’un résonateur acoustique et fournissent une explica-
tion théorique de I'effet mis en jeu. En 1983, l'installation d’un empilement de plaques paralléles
dans un résonateur acoustique, par I'équipe de Wheatley, a permis d’observer I’établissement
d'un gradient thermique le long de ces plaques, donnant ainsi naissance au réfrigérateur ther-
moacoustique. Depuis, de nombreux réfrigérateurs a onde stationnaire et plus récemment a
onde progressive ont été testés, notamment par Garrett et al. (1993) [20], Tijani et al. (2002)
[21, 22| ou Pierens et al. (2011) [23].

Dans les machines thermoacoustiques modernes (motrices ou réceptrices), les conversions
d’énergies sont réalisées au sein d’un milieu poreux aux bornes duquel sont placés des échangeurs
de chaleur qui assurent les liaisons avec les sources, chaude et froide (Fig. 1.2). Elles utilisent des
résonateurs fermés pour confiner et pressuriser le fluide de travail afin d’augmenter la densité
volumique de puissance. La pression moyenne généralement imposée au fluide de travail est
de plusieurs MPa. On définit le drive ratio, comme le rapport entre 'amplitude de pression et
la pression moyenne. Dans les conditions de fonctionnement des machines thermoacoustiques
modernes, les générateurs d’onde permettent d’obtenir des rapports de pression, de 5 a 10 %
[24]. Les fluides de travail qui sont utilisés sont principalement des gaz comme I’hélium ou

I’argon, ou plus rarement l’air.

Des études expérimentales de couplages entre un générateur d’onde thermoacoustique et
un réfrigérateur thermoacoustique ont été menées, notamment par Ueda et al. (2004) [25] ou
Dai et al. (2006) [26]. Ces associations permettent d’obtenir des machines thermoacoustiques
tri-thermes capables de valoriser des rejets thermiques, pour produire un effet frigorifique ou

de pompe a chaleur.

Dans les paragraphes suivants, les critéres de performance qui sont appliqués aux ma-

chines thermoacoustiques sont introduits, leurs principes de fonctionnement sont expliqués, les
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> X > X

FIGURE 1.2: Schéma de principe et échanges d’énergie et du gradient thermique au sein, a)
d’un générateur d’onde thermoacoustique, b) d'un réfrigérateur thermoacoustique

principales architectures sont présentées et leurs domaines d’utilisation sont discutés. Un état de
I’art des machines de réfrigération thermoacoustiques est ensuite réalisé. Enfin, les principaux

logiciels de simulation et les modéles utilisés pour décrire leur comportement sont introduits.

1.2.2 Critéres de performance
Machines di-thermes

L’application du premier principe de la thermodynamique en régime permanent sur une

machine thermoacoustique di-therme donne (fig. 1.1 a et b) :
Qc+Qf+Wac:0 (11)

O Q). et f sont respectivement les chaleurs échangées a la source chaude (a la tem-
pérature chaude, 7;) et a la source froide (a la température froide, T%) et W, est le travail
acoustique échangé avec 'extérieur. En appliquant la convention de la thermodynamique sui-
vant laquelle les flux entrants sont comptabilisés positivement et ceux sortants négativement
on a :

— pour une machine motrice Q). > 0; Wy. et Q¢ <0,

— pour une machine réceptrice Wy, et Q¢ > 0; Q. < 0.

Le critére de performance énergétique appliqué aux machines thermiques est le rapport entre
Peffet utile et I'énergie dépensée. Ce critére est, pour une machine motrice, appelé rendement
de conversion (n), il est calculé par le rapport entre le travail acoustique produit (W,.) et la

chaleur consommée a la source chaude (Q..).

_|Wa6|_Qc+Qf_ &
=0, T e T

Pour une machine réceptrice, il faut dissocier le cas ou l'effet utile est le pompage de

(1.2)

chaleur & la source froide (réfrigérateur), de celui ou effet utile est ’évacuation de chaleur a
la source chaude (pompe & chaleur). Dans le premier cas, on définit le Coefficient Opérationnel
de Performance frigorifique (COP), comme le rapport entre I’énergie thermique absorbée a la

source froide (Qf), et le travail acoustique consommé (W,.) (Fig. 1.2b). Dans le second, on
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définit le Coefficient Opérationnel d’Amplification (COA), comme le rapport entre la chaleur

rejetée a la source chaude (Q.), et le travail acoustique consommé (W,.) (Fig. 1.2b).

Q. Q1
COP B Wac B _Qf - Qc B -1 8—; (13)
Q| Qc 1

COA =

= = 1.4
Wac Q0+Qf 1—}-% ( )

L’application du second principe de la thermodynamique en régime permanent sur une

machine thermique di-therme donne :

Qc Qf
— 4+ =45 =0 1.5
Tc Tf 1 ( )
On S; est la création d’entropie liée aux irréversibilités (échanges de chaleur interne et
avec les sources, frottements, etc. .. )

En combinant les équations 1.2, 1.3 et 1.4 avec 1.5, on obtient respectivement :

Ty Ty
—1-1 52! 1.6
7 T SQC (1.6)
1
COP = 1.7
1
COA= ————+— 1.8
1_¥_&g (1.8)

Le terme de création d’entropie (S;) est obligatoirement positif ou nul. En considérant
une machine idéale, sans irréversibilité (S; = 0), on obtient le critére de performance maxi-
mal appelé, rendement de Carnot (7.) pour une machine motrice, Coefficient Opérationnel de
Performance de Carnot (COP,) pour une machine de réfrigération et Coefficient Opérationnel

d’Amplification de Carnot (COA,) pour une machine réceptrice en mode pompe a chaleur.

T
Ne =1 — Tf (1'9)
1 T
COP,. = = (1.10)
%—1 T.— Ty
coa, = —_ - L (1.11)

1—% T, — Ty

Du fait des irréversibilités dans les processus de conversion de I’énergie, les machines réelles
ont des performances inférieures a la limite théorique définie par les coefficients de performances
de Carnot (S; > 0). Pour caractériser I’écart de performance entre une machine réelle et une
machine sans irréversibilité, on utilise le rendement second principe (7). Il est défini comme
le rapport entre l'indicateur de performance obtenu avec une machine réelle et celui qui serait
obtenu avec une machine idéale qui ne comporterait aucune irréversibilité. Il est déterminé pour

un générateur en calculant le rapport entre le rendement réel (1) et celui de Carnot (.).
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U
N1 géne = — (1.12)
o

Pour une machine réceptrice de réfrigération, il est calculé par le rapport entre le COP
réel (COP) et celui de Carnot (COP,).

COP
NIT frigo = COP.

Enfin pour une machine réceptrice en mode pompe a chaleur, il est calculé par le rapport
entre le COA réel (COA) et celui de Carnot (COA,).

(1.13)

- COA
NirpAc = COA,

(1.14)

Machines tri-thermes

L’application du premier principe de la thermodynamique en régime permanent sur une

machine thermoacoustique tri-therme donne (fig. 1.1c) :

Qe+ Qf + Qing =0 (1.15)

Ot Q., Qf et Qint sont respectivement les chaleurs échangées a la source chaude a T, a
la source froide a T et a la source a température intermédiaire a Tj,, . D’apres la convention
de la thermodynamique, on a : Q. et Q5 > 03 Qipr < 0.

Comme pour les machines réceptrices di-thermes, le coefficient de performance des ma-
chines tri-thermes doit étre établi en fonction de effet utile (réfrigérateur ou pompe a chaleur).
Ainsi, pour les machines frigorifiques tri-thermes, le Coefficient Opérationnel de Performance
(COP3T) est défini comme le rapport entre la chaleur pompée a la source froide du récepteur
(Qg), et celle consommeée a la source chaude du générateur (Q.). Pour les pompes a chaleur tri-
thermes, le Coefficient Opérationnel d’Amplification (C’OA3T) est défini comme le rapport entre
’énergie thermique rejetée a la source a température intermédiaire (Q;,), et celle consommée

a la source chaude (Q..).

COP* = % (1.16)
COA* = |%—"t| (1.17)

L’application du second principe de la thermodynamique en régime permanent sur une

machine tri-therme donne :

Qc Qint Qf
Ce | Gim L1 o _ 1.18
T, T Ty (1.18)

Ot S; est la création d’entropie liée aux irréversibilités de la machine (échanges de chaleur,

frottements, etc...).
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En combinant les équations 1.16 et 1.18, 1.17 et 1.18 on obtient :

Si

1
3T _ Tt Te
COP? = T

_ 1.19)
T (
Ty Tint Qc (Tif - T;t)
1 1
coaT = T Tr S
=3 — + (1.20)

4 L 1 1
Tint Ty Qc (Tmt - :,Tf)

En considérant une machine idéale, sans irréversibilités (S; = 0), on obtient les coefficients
de performance maximum théoriques appelés, Coefficient Opérationnel de Performance tri-
therme de Carnot (COP3T) pour une machine de réfrigération et Coefficient Opérationnel

d’Amplification tri-therme de Carnot (COA?T) pour une pompe a chaleur.

11

COP}" = Ju—= (1.21)
Ty Tint
11

coAdT = 1o T (1.22)
Tt~ Ty

Comme pour les machines di-thermes, pour caractériser ’écart de performance entre une
machine réelle et une machine sans irréversibilité, on utilise le rendement second principe (7).
Il est déterminé pour une machine de réfrigération tri-therme en calculant le rapport entre le

COP réel (COP3T) et celui de Carnot (COP3T).

COPST
3T _
"I frigo = COP3T (1.23)

Pour une pompe a chaleur tri-therme, il est calculé par le rapport entre le COA réel (C’OA3T)
et celui de Carnot (COAZT).

o COAT

irpac = 6o g7 (1.24)

1.2.3 Principe de fonctionnement

Deux types d’ondes sont utilisées dans les machines thermoacoustiques, les ondes sta-
tionnaires et les ondes progressives. En fonction de 'onde utilisée, les transformations subies
par le fluide de travail et donc les cycles thermodynamiques différent. Les interactions entre
les phénomeénes thermiques et acoustiques mises en jeu dans les machines thermoacoustiques
sont complexes. Cependant pour appréhender leurs principes de fonctionnement, une approche
conceptuelle simplifiée issue des travaux de Swift (2002) [8] et Rossing (2007) [27] est présentée

dans les paragraphes suivants.

Onde stationnaire

Une onde acoustique stationnaire est caractérisée par des variations de pression et de

vitesse qui sont en quadrature de phase, alors que la pression et le déplacement particulaire
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sont en opposition de phase. La présence d'une onde acoustique pure et plane dans un gaz
se traduit par des variations sinusoidales autour de leur valeur moyenne, de la pression, de la
température et du déplacement particulaire. L’amplitude de la variation de pression est notée
Pmaz, celle de la température 7, et celle du déplacement particulaire &,,,,. Pour simplifier

'explication, les variations sinusoidales seront approchées par un profil angulaire (Fig. 1.3).

Ny 2 T, E_,
pmax’ Tmax’ gmax
temps
\ d
3 4
. A = Praxe = Tmaxs = &max
A

FIGURE 1.3: Evolutions temporelles sinusoidale (trait plein) et angulaire (trait pointillé) de la
pression p, de la température 7 et du déplacement £ d’une particule de gaz soumise a une onde
acoustique stationnaire

Considérons maintenant que le gaz est en contact avec un empilement de deux plaques
métalliques placées dans un résonateur acoustique entre un ventre de vitesse et un ventre de
pression. La présence de ces plaques métalliques de forte capacité thermique comparée a celle
du fluide perturbe ’évolution de température des particules de gaz. On considére qu’il existe un
gradient de température VT au sein des plaques. L’espacement entre les plaques est équivalent
a plusieurs épaisseurs de la couche limite thermique. 11 est choisi pour que les particules de gaz
n’échangent pas de chaleur avec la partie solide lors de leur déplacement.

Les transformations subies successivement par une particule de gaz au cours d’un cycle
acoustique dans le cas d'un réfrigérateur sont représentées dans la figure 1.4. Pendant ce cycle,
la particule oscille entre deux positions extrémes (—&az €t Emar ) OU les plaques sont respecti-
vement a une température fixe T'— &,,,. V1T et T+ &4 VT. En position initiale la particule est
en —&ae , Sa pression est égale a P — Py, et sa température est la méme que celle des plaques,
T — &m0 VT. Au cours de I'étape A-B, la particule se déplace de la position —&,,4, a la position
Emae €N subissant une compression adiabatique. Ainsi, a la fin de cette étape la pression de la
particule est égale & P+ p,q.. et sa température a augmenté pour atteindre T'— &0 VT 4+ 2Tnas-
Durant la phase B-C, la particule est a I'arrét au niveau ou les plaques sont a une température
de T'+&q. VT Supposons que Tiaz > Enae V1, et done que T'—&,,0e VT +2Tmae > T+ Emae VT,
c’est-a-dire que la particule a une température plus élevée que celle des plaques. Un transfert
thermique se met alors en place et la particule céde de la chaleur a la plaque jusqu’a atteindre
la température d’équilibre, T + &,,,.VT. Cet échange a lieu a pression constante et donc le
volume de la particule diminue. Elle se déplace au cours de 1'étape C-D de la position &, a la
position —&,,., en subissant une détente adiabatique. A la fin de cette détente la pression de la

particule est égale & P — p,,q. et sa température a baissé pour atteindre T + £,,0: VT — 2Tas.
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1.2. Les machines thermoacoustiques

La particule est ainsi & 'arrét a une température plus basse que celle des plaques. Enfin, lors
de la phase D-A la particule absorbe de la chaleur pour atteindre la température de plaque
T — &4 VT et ainsi revenir a son état initial. Cet échange de chaleur a également lieu a pression

constante et donc le volume de la particule augmente.

N N
s S , ",
I \ l; M
] ]
4 ] > 4 ! >
' '
\
\ ’ \ /

B-C : Refroidissement isobare B-C : Chauffage isobare
O - O (= O
C-D : Détente adiabatique C-D : Détente adiabatique
S
< 3
D-A : Chauffage isobare D-A : Refroidissement isobare
FIGURE 1.4: Schéma de principe des trans- FIGURE 1.5: Schéma de principe des trans-
formations thermodynamiques subies par formations thermodynamiques subies par
le fluide de travail au cours d’un cycle le fluide de travail au cours d'un cycle
acoustique dans un réfrigérateur thermoa- acoustique dans un moteur thermoacous-
coustique a onde stationnaire tique & onde stationnaire

En résumé au cours de ce cycle la particule a subi : une compression adiabatique, un
refroidissement isobare, une détente adiabatique et un chauffage isobare. Ces transformations
successives forment un cycle thermodynamique appelé “cycle de Brayton” ou “cycle de Joule”
récepteur (Fig. 1.6). La particule consomme du travail mécanique pour pomper de la chaleur a sa
source froide (en —&,,4.) et en rejeter a sa source chaude (en +&,,4,). Cette chaleur est ensuite
pompée par la particule voisine pour étre a nouveau rejetée une amplitude de déplacement
particulaire plus loin. Grace a un grand nombre de particules en séries, la chaleur est transférée
de proche en proche d’une extrémité a 'autre du milieu poreux du réfrigérateur en passant
par les échangeurs de chaleur (fig 1.7). Le cycle suivi par les particules comporte un chauffage
et un refroidissement isobare qui sont intrinséquement irréversibles. Ainsi, le coefficient de
performance théorique maximal des réfrigérateurs a onde stationnaire est inférieur a celui de
Carnot.

[’évolution d’une particule dans le cas d’un générateur d’onde est représentée schéma-
tiquement dans la figure 1.5. On considére le méme état initial que dans la description du
fonctionnement du réfrigérateur. Durant I’étape A-B, la particule se déplace en subissant une
compression adiabatique et atteint la température T'—&,,,. VT + 27,4 Dans ce cas, le gradient

thermique dans la plaque est imposé de sorte qu’a la fin de la compression le fluide de travail soit
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F1GURE 1.6: Cycle de Joule décrit par la particule d'un réfrigérateur thermoacoustique a onde
stationnaire
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FIGURE 1.7: Schéma de principe du transfert de chaleur par les particules d’un réfrigérateur
thermoacoustique

a une température plus faible que les plaques, ¢’est-a-dire que T+&,0: VT > T =600 VT 42T mas
et donc que &0 VT > Thaee - Ainsi, dans la phase B-C la particule pompe de la chaleur aux
plaques pour atteindre la température de ces derniéres. La particule retourne ensuite a sa posi-
tion initiale en subissant un détente adiabatique. A la fin de cette étape, sa température reste
supérieure a celle des plaques. Par conséquent, durant ’étape C-D, elle leurs céde de la chaleur
au cours d'un refroidissement isobare. Dans ce cas, la particule suit le parcours d’un cycle de
Joule moteur. Elle pompe de la chaleur a la source chaude pour en convertir une partie en
travail mécanique et en rejeter a la source froide.

Cette analyse conceptuelle met en évidence que les phénoménes physiques mis en jeux
dans les machines réceptrices sont identiques a ceux des machines motrices. On remarque que
la différence entre le fonctionnement en le mode récepteur et le mode moteur est la valeur du
gradient thermique dans les plaques. D’aprés cette analyse on peut définir un gradient thermique
critique en dessous duquel la machine fonctionne en mode récepteur et au dessus duquel elle

fonctionne en mode moteur [28].

VTcrit = M (125)

max

Onde progressive

[’onde progressive est caractérisée par des variations de pression et de vitesse particulaire
qui évoluent en phase et qui sont en quadrature de phase avec le déplacement particulaire.

L’amplitude de la variation de pression est notée p,,.., celle de la température 7,,,, et celle du

32



1.2. Les machines thermoacoustiques

déplacement particulaire &,,,,. Comme pour la decription de I'onde stationnaire, pour simplifier

'explication, les variations sinusoidales seront approchées par un profil angulaire (fig. 1.8).

A

C A
A &max l, pmax’ Tmax
\}
] §/
\
temps temps
’, \‘ ‘l
[} & \ . -p -T
. ~ Smax max? max
A C D

FIGURE 1.8: Evolutions temporelles sinusoidales (traits pleins) et angulaires (traits pointillés)
de la pression p, de la température 7 et du déplacement & acoustique pour une onde acoustique
progressive

Comme dans I'analyse du fonctionnement avec une onde stationnaire, considérons deux
plaques métalliques. La présence de ces plaques de forte capacité thermique comparée a celle
du fluide perturbe I’évolution de température des particules de gaz. On considére qu’il existe un
gradient de température V7T au sein des plaques. Ces derniéres sont placées dans un résonateur
acoustique mais sont dans ce cas espacées de moins de ’épaisseur de la couche limite thermique.
Ce trés faible espacement est réalisé dans les milieux poreux des machines & onde progressive
pour obtenir de trés bons échanges thermiques entre les particules du fluide de travail et les
parois solides.

Le cycle d’oscillation d’une particule de gaz proche des parois peut étre schématisé pour un
réfrigérateur par quatre phases distinctes (Fig. 1.9). En position initiale la particule est en —&,,,4,
, sa pression et égale & P—p,,q. et sa température est la méme que celle des plaques, T'—&,,.. VT
Lors de la phase, A-B la particule se déplace de sa position initiale vers &,,,, a pression constante.
Au cours de ce déplacement, elle absorbe de la chaleur de sorte que sa température est toujours
égale a celle des parois. A la fin de cette étape, la particule est a la température des plaques en
Emazs & savoir T+&,,.. VT Durant la phase B-C, ot elle est immobile, elle subit une compression
isotherme pour atteindre la pression P + p,,q.. Pour maintenir sa température constante lors
de cette compression, elle céde de la chaleur aux plaques. Pendant 1'étape C-D, la particule se
déplace a pression constante de &,,,, pour retourner a sa position initiale. Lors de ce mouvement,
elle évacue de la chaleur pour que sa température soit toujours égale a celle des plaques. A la
fin de ce déplacement, la particule est a la température T +&,,,, V7. Enfin, durant I'étape D-A,
elle subit une détente isotherme afin de revenir a sa pression initiale. Lors de cette derniére
étape la particule absorbe de la chaleur aux plaques pour maintenir sa température constante.

Au cours du cycle acoustique la molécule a subi : un chauffage isobare, une compression
isotherme, un refroidissement isobare et une détente isotherme. Ces quatre phases successives
sont comparables a celles du cycle d’Ericsson en mode récepteur (Fig. 1.11). Dans la littérature,

pour décrire le fonctionnement de ces machines, de nombreux auteurs utilisent le cycle Stirling.
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A-B : Chauffage isobare

B-C : Compression isotherme

C-D : Refroidissement isobare

D-A : Détente isotherme

FIGURE 1.9: Schéma de principe des trans-
formations thermodynamiques subies par
le fluide de travail au cours d’un cycle
acoustique dans un réfrigérateur thermoa-
coustique a onde progressive

C-D : Chauffage isobare

FIGURE 1.10: Schéma de principe des
transformations thermodynamiques subies
par le fluide de travail au cours d’un cycle
acoustique dans un moteur thermoacous-
tique a onde progressive

D-A : Détente isotherme

Ce dernier est composé de deux transformations isothermes et deux transformations isochores.

D’un point de vue acoustique, il est difficile de considérer des transformations isochores |29],

ainsi il nous semble plus pertinent d’utiliser le cycle d"Ericsson pour décrire les transformations

subies par le fluide de travail. Le cycle de Stirling comme celui d’Ericsson sont des cycles dont

toutes les évolutions sont réversibles. De ce fait, quel que soit le cycle choisi pour décrire le

parcours thermodynamique de la particule, le COP du cycle est égal a celui de Carnot. Les

machines thermoacoustiques utilisant une onde progressive ont donc des rendements théoriques

maximaux supérieurs a ceux des machines a onde stationnaire. C’est pourquoi les recherches en

vue du développement de machines thermoacoustiques de puissance se focalisent sur les cycles

a onde progressive.

T=T+ VT

T=T-VT

+ =

] A

I n

& af
C/ /B
<A

S

F1GURE 1.11: Cycle d’Ericsson décrit par une particule de gaz dans un réfrigérateur thermoa-

coustique a onde progressive
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Les étapes du cycle moteur sont représentées dans la figure 1.10. Dans ce cas, le flux
thermique qui traverse les plaques impose un gradient thermique au sein du solide de sorte que
la détente isotherme de la particule est réalisée coté chaud et que la compression (également
isotherme) est, quant & elle, menée coté froid. A I'état initial, la particule est en —&qp , S
pression est égale a P — p,,q. et sa température est la méme que celle des plaques, T'— &0 VT
Lors de I'étape A-B la particule se déplace de sa position initiale & &,,., & pression constante.
Durant cette phase, elle évacue de la chaleur pour maintenir sa température égale a celle des
plaques. Durant I'é¢tape B-C, la particule est immobile et subit une compression isotherme pour
atteindre une pression égale a P + P, . Pour conserver une température identique a celle
des plaques, T + £,,.. VT, la particule céde de la chaleur a ces derniéres. Au cours de la phase
C-D, la particule se déplace pour revenir a sa position initiale, & pression constante. Lors de ce
mouvement, elle absorbe de la chaleur de sorte que sa température est toujours égale a celle
des plaques. Enfin, durant I’étape D-A, la particule est immobile en —&,,,, , & une température
égale & T'— &, VT et subit une détente isotherme jusqu’a attendre la pression P — 4., pour
revenir & son état initial. Lors de cette derniére étape, la particule absorbe de la chaleur si bien
que malgré la détente, sa température reste identique a celle des plaques.

Au cours du cycle acoustique la particule a subi successivement, un refroidissement iso-
bare, une compression isotherme, un chauffage isobare et une détente isotherme, suivant ainsi
un cycle d’Ericsson dans le sens moteur. Globalement, la particule pompe de la chaleur a la

source chaude pour en convertir une partie en travail mécanique et en rejeter a la source froide.

Architectures et classifications

Les machines thermoacoustiques, qu’elles soient motrices ou réceptrices, sont dans leur
configuration standard composées d'un résonateur, dans lequel est introduit un milieu poreux
aux bornes duquel sont placés deux échangeurs de chaleur pour assurer les transferts avec le
milieu extérieur (Fig. 1.2). Le résonateur acoustique a plusieurs fonctions. Il maintient le confi-
nement du fluide de travail sous pression et définit les propriétés de propagation de 'onde
acoustique. En effet la géométrie du résonateur impose le type de propagation de 'onde. Les
résonateurs de Helmotz ou les résonateurs droits (généralement quart d’onde ou demi-onde)
imposent une propagation stationnaire, alors que les résonateurs toroidaux imposent une pro-
pagation progressive. En fonction du résonateur et donc du type d’onde utilisé, les cycles ther-
modynamiques sont différents et les caractéristiques que doit avoir le milieu poreux changent.
Pour produire un cycle de Joule avec une onde stationnaire, il faut assurer un échange thermique
faible (dans 'idéal nul) entre le fluide de travail et les parois solides du milieu poreux lorsque les
particules de fluide sont en mouvement, et permettre les échanges thermiques principalement
(dans I'idéal uniquement) quand les particules sont en bout de déplacement. Pour réaliser un
cycle d’Ericsson, il faut au contraire favoriser les échanges thermiques entre les particules du
fluide de travail et les parois du milieu poreux a toutes les étapes du cycle. Ainsi, avec une onde
stationnaire, les milieux poreux utilisés ont un diamétre de pores d’environ deux fois I’épaisseur

de la couche limite thermique alors que ceux utilisés pour travailler avec une onde stationnaire
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ont un diameétre de pore inférieur a I’épaisseur de cette derniére. Dans le premier cas, le milieu
poreux est appelé “stack” et dans le second cas il est appelé “régénérateur”.

Les générateurs d’ondes thermoacoustiques sont classés en fonction du type d’onde utili-
sée. Il en existe donc deux types : les générateurs a onde stationnaire et les générateurs a onde
progressive. Les machines réceptrices sont également classées en fonction du type d’onde mise
en ceuvre, mais aussi en fonction de la source acoustique utilisée. I.’onde utilisée par les récep-
teurs peut étre produite par des générateurs thermoacoustiques a onde stationnaire ou a onde
progressive, par des haut-parleurs électrodynamiques, par des moteurs électriques linéaires ou
encore, pour les appareils miniatures, par des transducteurs piézoélectriques. En fonction de
la source acoustique utilisée, I’énergie consommeée par les machines de réfrigération thermoa-
coustique différe. Dans le cas d’un réfrigérateur couplé a un générateur thermoacoustique, la
machine de réfrigération est une machine tri-therme qui consomme de 1’énergie thermique, avec
la possibilité de valoriser des rejets de chaleur ou I’énergie solaire. Dans tous les autres cas, le
systéme est alimenté par de I’énergie électrique comme les machines & compression mécanique
de vapeur.

Les critéres de classification proposés précédemment permettent de définir plusieurs types
de machines thermoacoustiques et de les comparer entre elles. Nous proposons maintenant de
comparer les machines thermoacoustiques aux autres machines thermiques. Pour cela nous
utilisons la classification des systémes énergétiques élémentaires (moteur thermique, machine
frigorifique, pompe a chaleur) proposée par Alaphilippe et Stouffs [30, 31|. Celle-ci est basée
sur des considérations technologiques relatives aux machines élémentaires de compression et de
détente, aux dispositifs permettant les échanges de chaleur avec les sources chaudes et froides

et & la nature du fluide de travail.

TABLE 1.1: Synthése des critéres de classification des machines thermiques [30]

L Machines Echanges avec les | Echanges Fluide de Pressions et
Objectif . . . Flux
élémentaires sources internes travail températures extrémes
MOT CD1 ROT ouv EXT THX 1PH | IFT | FLC HDP HDT HEV
REC CD2 ALT FER CBI NHX 2PH | 2FT | FLD LDP LDT CEV
DYN
PAS

Les critéres qui ont été retenus pour établir cette classification sont résumés dans le tableau
1.1 [30] :

— MOT / REC selon que la machine est motrice ou réceptrice.

— CD1 / CD2 selon que la compression et la détente se font dans une méme enceinte, ou
dans deux machines élémentaires distinctes.

— ROT / ALT / DYN / PAS selon que les machines de compression et de détente sont
de type volumétrique rotatif, volumétrique alternatif, dynamique (essentiellement tur-
bomachine), ou passif (vanne de détente, éjecteur, chauffage a volume constant...).

— OUV / FER selon que le cycle est ouvert (le fluide de travail est donc essentiellement

de T'air) ou fermé (le fluide peut étre quelconque, la machine peut étre pressurisée).
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— EXT / CBI dans le cas des machines motrices, ce critére détermine si I’action calorifique
est exercée sur le fluide par apport de chaleur externe au moyen d’un échangeur, ou par
combustion interne. Dans ce dernier cas, le cycle ne peut étre qu’ouvert.

— IHX / NIX selon que la machine comprend ou non des échangeurs de chaleur internes
(récupérateur, régénérateur, préchauffeur a partir de vapeur soutirée...).

— 1PH / 2PH selon que le fluide de travail reste monophasique (gazeux en général) ou
selon qu’il est présent sous deux phases dans la machine.
1FT / 2FT selon que le fluide de travail peut étre considéré comme un corps pur, ou
est constitué d’un mélange de deux constituants.

— FLC / FLD selon que le flux du fluide de travail dans la machine est continu ou dis-
continu, c’est-a-dire selon que les différents éléments de la machine sont directement
connectés entre eux, ou le sont par l'intermédiaire de vannes, clapets, soupapes, lu-
mieéres...

— HDP / LDP selon que les variations de pression dans le fluide de travail sont de grande
ou de petite amplitude.

— HDT / LDT selon que la différence de température entre les réservoirs chaud et froid
est importante ou non.

— HEV / CEV selon que l'environnement constitue le réservoir chaud ou froid de la

machine.

Les machines thermoacoustiques motrices (MOT) ont une unique enceinte pour la compression
et la détente (CD1). Ce sont des machines dynamiques (DYN) a cycle fermé (FER). L’action
calorifique est assurée par un apport de chaleur externe (EXT) et elles utilisent un échangeur de
chaleur interne (le milieu poreux) (IHX). Le fluide de travail est monophasique (1PH) et peut
étre généralement considéré comme un corps pur (1FT). Ce sont des machines a flux continu
(FLC) dans lesquelles les variations de pression sont de petite amplitude (5 a4 10 % de la pres-
sion moyenne du fluide de travail) (LDP). On rencontre principalement dans la littérature des
systémes fonctionnant avec une différence de température importante (HDT). L’environnement
constitue généralement le réservoir froid de ces machines (CEV). Les spécifications principales
des générateurs thermoacoustiques sont résumés et comparés a ceux des moteurs Stirling et des
moteurs Ericsson, deux autres machines motrices a apport de chaleur externe, dans le tableau
1.2.

Les machines thermoacoustiques réceptrices (REC), ont les mémes spécifications techno-
logiques que les machines thermoacoustiques motrices. Cependant, dans le cas d’un fonction-
nement en réfrigérateur, 'environnement constitue le réservoir chaud (HEV). On trouve des
machines fonctionnant avec de faibles différences de températures entre ses sources (climatisa-
tion ou réfrigération) (LDT), mais également des machines fonctionnant avec des différences de

températures importantes (cryogénie).
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TABLE 1.2: Comparaison machine thermoacoustique avec d’autres machines thermiques mo-
trices a apport de chaleur externe

L Machines Echanges avec les Echanges | Fluide de
Description . . . Flux
élémentaires sources internes travail
Générateur thermoacoustique CD1 | DYN FER EXT THX 1PH | 1FT | FLC
Moteur Ericsson CD2 ALT | OUV ou FER | EXT | NouIHX | 1PH | 1FT | FLD
Moteur Stirling CD1 ALT FER EXT | NoulHX | 1PH | 1FT | FLC

Domaines d’utilisation

Les machines thermoacoustiques, qu’elles soient motrices ou réceptrices, fonctionnent sans
piéces mobiles et sont donc relativement faciles a produire mais également trés fiables. Leur
fabrication met en ceuvre un nombre réduit de composants (échangeurs de chaleur, milieux
poreux, résonateur,...). Elles utilisent comme fluide de travail des fluides neutres pour I’envi-
ronnement et peuvent étre miniaturisées. Elle ne mettent pas en jeux de changements de phases
dans leurs cycles thermodynamiques, ce qui leur permet de fonctionner sur de larges plages de
températures. Les efforts de recherches entrepris ces derniéres années ont permis d’augmenter
sensiblement les rendements de conversion des machines thermoacoustiques. Cependant, ces
rendements restent pour le moment faibles par rapport aux machines conventionnelles [8].

Ces caractéristiques permettent d’envisager de multiples applications pour les machines
acoustiques. Elles peuvent étre utilisées en machine di-therme ou tri-therme pour la production
frigorifique ou en pompe a chaleur domestique ou industrielle. Elles peuvent également étre
mises en ceuvre pour des applications cryogéniques. Miniaturisées, elles peuvent étre utilisées
pour le refroidissement des circuits électroniques (exemple : [32]). Les générateurs d’onde ther-
moacoustique peuvent étre couplés a un alternateur linéaire pour la production d’électricité
a partir d’énergie thermique (exemple : [33]). On peut également envisager des systémes de
cogénération (production d’électricité et de chaleur) et de tri-génération (production de froid,
d’électricité et de chaleur), a partir de rejets thermiques ou d’énergie solaire.

Bien que prometteuse, la technologie des machines thermoacoustiques ne reste pas moins
une filiere émergente. Pour la développer, les programmes de recherches sur ces machines de-
vront répondre & un certain nombre d’interrogations, sur les gains potentiels de performance,
sur la fiabilité et les besoins de maintenance, la gestion du démarrage et le controle, 'intégra-
tion de ces machines dans des procédés existants, les cotits de fabrication et de fonctionnement,
ete...[24].

1.2.4 Etat de I’art des machines de réfrigération thermoacoustiques

Nous nous intéressons ici aux études expérimentales qui ont été menées depuis le début
des années 1990 et, au cours desquelles des mesures de performance des machines ont été
réalisées (température limite de fonctionnement, COP,...). Seules les machines fonctionnant
dans la gamme de température de la réfrigération sont répertoriées. Ainsi, bien qu’elles puissent

étre apparentées a des machines de réfrigération thermoacoustiques, les expériences menées
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sur les tubes a gaz pulsé associés a des générateurs thermoacoustiques pour des applications
cryogéniques ne seront pas abordées. Des informations sur ces machines sont disponibles dans
les références suivantes |34, 35, 36, 37, 38, 39, 40, 41, 42, 43, 44|. Nous ne traiterons pas ici
les machines de réfrigération thermoacoustiques solaires car elles font I'objet d’un chapitre
spécifique. Les machines qui ont été construites sont briévement présentées et les éléments
permettant d’apprécier leurs performances sont mentionnés et résumés dans les tableaux 1.3 et
1.4.

Adeff et Garrett (1990) [45, 20| ont étudié les performances d’un réfrigérateur thermoa-
coustique a onde stationnaire couplé & un moteur linéaire. Le fluide de travail utilisé au cours
de ces expériences est de I’hélium a la pression moyenne de 1 MPa. Cette machine a permis
d’obtenir une puissance frigorifique de 3 W a -24 °C et avec une température de source chaude
de 20 °C. Dans ces conditions de fonctionnement le COP est de 0,8 et le n;; de 0,16.

Garrett (1997) [46] a construit et testé une architecture de machine qui couple deux
moteurs linéaires a deux réfrigérateurs a onde stationnaire. Cette machine produit une puissance

frigorifique de 294 W a -1,3 °C avec une température au niveau de I’échangeur chaud de 38,2 °C.
Le COP est de 1,77 et le n;; de 0,26.

Poese et al. (1999) [47] ont testé un réfrigérateur thermoacoustique stationnaire couplé
a un moteur linéaire. Ils ont obtenu une puissance frigorifique de 26 W a 17,2 °C avec une

température chaude a 28 °C. Le COP et le n;; obtenus sont respectivement de 0,65 et 0,067.

Tijani et al. 2002 [21] ont étudié une machine composée d’un réfrigérateur a onde station-
naire couplé & un haut parleur. Ils ont ainsi produit une puissance frigorifique de 5 W avec une
différence de température entre la source froide et la source chaude de 40 °C. Le COP est de
0,75 et le ny; de 0,1.

Ueda et al. (2003) |48, 25| ont dimensionné, construit et testé une machine de réfrigération
tri-therme composée d’un générateur et d’un réfrigérateur a onde progressive. Alimentée par
une puissance thermique de 210 W, cette machine a produit 11 W de puissance frigorifique a
0 °C, avec donc un COP3T de 0,05.

Sakamoto et Watanabe (2004) [49] ont étudié une machine tri-therme avec une architec-
ture de résonateur torique. Cette machine est composée d'un générateur et d’un réfrigérateur
a onde progressive et utilise de I'air a la pression atmosphérique comme fluide de travail. Elle a
produit une puissance frigorifique de 1,8 W a 2 °C avec une température de I’échangeur chaud
de 18 °C. Dans ces conditions le COP3T est seulement de 0,015.

Poese et al. (2004) [50] ont développé un prototype de réfrigérateur destiné a la conserva-
tion des crémes glacées. Leur objectif était de concevoir une machine capable de conserver une
température de -18 °C dans un bac de 0,2 m3. L’architecture retenue a été le couplage entre
un moteur linéaire et un réfrigérateur a onde progressive. La campagne de mesure réalisée sur
ce prototype a montré qu’il était capable de produire une puissance frigorifique de 119 W a
-24,6 °C avec une température chaude de 33,9 °C en consommant 147 W. Le COP est ainsi de
0,8 et le n;; de 0,19.

Huang et al. (2004) |51] ont testé le couplage entre un générateur thermoacoustique a

39



1. ETAT DE L’ART

onde stationnaire et un réfrigérateur a onde progressive. La machine tri-therme ainsi obtenue,
a produit une puissance frigorifique de 108 W a 0 °C. La valeur du COP expérimental n’est pas
disponible car la puissance injectée au niveau de la source chaude n’a pas été mesurée pendant
la campagne expérimentale.

Dai et al. (2006) [26, 52, 9] ont étudié le couplage entre un générateur et un réfrigérateur a
onde progressive. Cette machine tri-therme, alimentée par une puissance thermique de 2,2 kW
avec une température de source chaude a 650 °C, a produit une puissance frigorifique de 250 W
a-21,1 °C avec une source a température intermédiaire a 15 °C. Dans ces conditions opératoires,
le COP3T mesuré est de 0,11.

Tijani et Spoelstra (2008) |22| ont construit et testé un réfrigérateur a onde progressive
couplé & un moteur linéaire. Ils ont utilisé un résonateur coaxial pour imposer une propagation
d’onde progressive au niveau du réfrigérateur. Cette machine a produit une puissance frigorifique
de 25 W a -11 °C avec un 7y de 0,25.

Paek et al. (2010) [53, 54| ont développé un prototype d’une machine frigorifique de faible
puissance pour la climatisation. Cette machine est composée d’un réfrigérateur & onde station-
naire couplé a un moteur linéaire. Durant les tests, elle a produit une puissance frigorifique de
76,8 W a 18,5 °C avec une température de I'échangeur chaud de 24,7 °C. Dans ces conditions
de fonctionnement le COP est de 1,24.

Kang et al. (2010) |55] ont testé une machine de réfrigération tri-therme composée d’un
générateur thermoacoustique couplé a un réfrigérateur & onde progressive. Cette machine a
produit 40 W de puissance frigorifique & 0 °C avec une température de source intermédiaire de
16 °C et une température chaude de 650 °C. La puissance thermique consommée pour maintenir
le systéme dans ces conditions est de 300 W avec donc un COP3T de 0,13.

Bassem et al. (2011) [56] ont étudié un réfrigérateur a onde progressive couplé a un moteur
linéaire. Ils ont obtenu avec cette machine une puissance frigorifique de 11 W a 3 °C avec une
température de I’échangeur chaud de 25 °C. Cette effet frigorifique a été produit avec un COP
de 2,4 et un n;; de 0,18.

Yu et al. (2011) [57| ont testé une machine tri-therme, composée d'un générateur et d’un
réfrigérateur a onde progressive. Cette machine a produit une puissance frigorifique de 340 W
a -20 °C, avec une température intermédiaire de 15 °C et une température de source chaude de

660 °C. Dans ces conditions de fonctionnement le COP obtenu expérimentalement est de 0,16.

Pierens et al. (2011) [23] ont construit un prototype de réfrigérateur dans le but de pro-
duire un effet frigorifique a -40 °C. Cette machine couple un générateur thermoacoustique
d’onde stationnaire a un réfrigérateur a onde progressive. Durant la campagne expérimentale,
la machine a produit 210 W de puissance frigorifique a -40 °C avec est un n;; du réfrigérateur
de 0,3.

La société Aster Thermoakoestische Systemen (2011) [58] a développé une machine de
réfrigération composée d'un générateur d’onde a trois étages et d’'un réfrigérateur a onde pro-
gressive. Avec une source chaude a 210 °C, cette machine a produit 95 W de puissance frigorifique

a -40,5 °C. Les rendements second principe du générateur et du réfrigérateur ont atteint dans
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ces conditions de fonctionnement respectivement 0,34 et 0,29.

TABLE 1.3: Synthése des performances des machines de réfrigération thermoacoustiques di-
thermes

| Année [ T, (°C) | Ty (°C) | @ (W) | COP [ nr | Ref. |

1990 20 24 3 0,8 | 0,16 | [45, 20]
1997 | 38,2 13 294 1,77 | 026 | [46]
1999 28 17,2 26 0,65 | 0,067 | [47]
2002 | AT, ;j=40K 5 0,75 | 0,1 [21]
2004 | 33,9 24,6 119 08 | 0,19 | [50]
2008 nc 11 25 ne | 0,25 | [22]
2010 | 24,7 18,5 76,8 | 124 | nc | [53, 54]
2011 25 3 11 24 | 0,18 | [56]

nc : non communiqué

TABLE 1.4: Synthése des performances des machines de réfrigération thermoacoustiques tri-
thermes

| Année | T, (°C) | Tyt (°C) [ Ty (°C) | Qf (W) | COP; COP®™ | nisginc; it prigo | Ref. |

2003 nc nc 0 11 0.05; nc nc; nc [48, 25]
2004 nc 18 2 1,8 nc; 0,015 nc; ne [49]
2004 nc nc 0 108 nc; nc nc; nc [51]
2006 | 650 15 211 250 ne: 0,11 nc; nc 26, 52, 9]
2010 650 16 0 40 nc; 0,13 nc; nc [55]
2011 660 15 -20 340 0,16 ; nc nc; nc [57]
2011 nc nc -40 210 nc; ne nc; 0,3 [23]
2011 210 nc -40,5 95 nc 0,34; 0,29 [58]

nec : non communiqué

1.2.5 Logiciels de simulations

La modélisation des phénoménes thermoacoustiques que 1’on rencontre dans les machines
thermoacoustiques est complexe. On est, dans ces machines, en présence d’écoulements com-
pressibles et visqueux avec des échanges thermiques, avec des échelles de longueurs différentes
allant de la longueur d’onde acoustique aux épaisseurs de couches limites et avec des constantes
de temps différentes entre les phénomeénes acoustiques et les phénoménes thermiques. Des si-
mulations numériques directes, mettant en ceuvre la résolution des équations de Navier-Stokes
complétes 1D ou 2D, ont été réalisées mais elles sont extrémement cotiteuses en temps de cal-
cul [12|. C’est pourquoi, elles sont utilisées uniquement pour mener des études sur quelques
éléments des machines mais elles ne permettent pas de pouvoir simuler le comportement d'une
machine compléte.

Pour I'étude et le dimensionnement des machines thermoacoustiques, des logiciels de si-
mulation basés sur les équations linéaires de Rotts réécrites par Swift ont été développés parmi
lesquels, Design Environment for Low-amplitude ThermoAcoustic Energy Conversion (Del-
taEC), Design Simulator for Thermoacoustic Research (DSTAR) et CRISTA [59]. Ces logiciels

41



1. ETAT DE L’ART

résolvent les équations de conservation de la quantité de mouvement, de la masse et de I’énergie
avec les hypothéses simplificatrices de ’acoustique linéaire en 1D et en régime stationnaire. Les
principales hypothéses et équations de ce modéle sont présentées et expliquées par Swift dans
8]. DeltaEC est développé par Ward, Clark et Swift au laboratoire Los Alamos (Etats-Unis)
a partir du début des années 1990. C’est actuellement le logiciel de simulation des machines
thermoacoustiques le plus populaire qui est utilisé par un grand nombre de laboratoires de
recherche dans le monde. Il permet de simuler des générateurs, des récepteurs thermoacous-
tiques et des systémes couplés, qu’ils soient & onde stationnaire ou a onde progressive. Le code
source n’est pas accessible mais un exécutable du logiciel ainsi qu'un guide d’utilisation est
disponible sur le site internet du laboratoire [60]. DSTAR a été développé par Purdy et Hofler
a la Naval Postgraduate School de Monterey (Etats-Unis) & partir de 1998, pour I'étude et le
dimensionnement des générateurs d’onde thermoacoustique |61]. CRISTA a été développé au
début des années 2000 au Laboratoire LIMSI-CNRS (France). Il permet comme DeltaEC de
simuler le fonctionnement des générateurs, des récepteurs et les différents couplages entre eux
[59, 29]. Il est actuellement utilisé et développé par la société Hekyom, qui posséde une licence

d’exploitation exclusive de ce logiciel.

1.3 Les capteurs solaires thermiques

1.3.1 Introduction & I’énergie solaire

L’énergie solaire est issue des réactions thermonucléaires qui sont entretenues au cceur du
soleil. Le soleil est une étoile de 1,4.10° km de diamétre qui émet sous forme d’onde électro-
magnétique, dans toutes les directions, une puissance de 3,8.10%¢ W. La terre, qui est située
en moyenne a 150 millions de km de cette étoile, intercepte une faible portion de ce rayon-
nement correspondant approximativement a 1,7.10'7 W |62|. Ainsi, a 'entrée de 'atmosphére
terrestre, la densité de flux, appelée “la constante solaire”, est égale & 1367 W/m? [63]. Avant sa
traversée de I'atmospheére, le spectre du rayonnement solaire est trés proche de celui d’un corps
noir a 5 770 K avec 98 % de I'énergie rayonnée entre 0,25 et 4 ym. De nombreux mécanismes
(réflexion, absorption /diffusion) modifient qualitativement et quantitativement le rayonnement
solaire quand il traverse les différentes couches de I'atmosphére. En moyenne, on estime que
20 % du rayonnement est absorbé par les molécules de gaz et les aérosols, que 23 % est renvoyé
hors de la voiite atmosphérique par diffusion et réflexion sur les nuages et donc, que seulement
57 % du rayonnement solaire qui entre dans I'atmosphére atteint la surface de la terre. Suite aux
modifications qu’il subit quand il traverse I'atmosphére, a la surface de la terre, le rayonnement
solaire a deux composantes : le rayonnement direct et le rayonnement diffus. Le rayonnement
direct provient en droite ligne du disque solaire, il représente en moyenne 30 % de 'énergie
solaire qui entre dans 'atmosphére. Le rayonnement diffus provient de la voiite atmosphérique.
Il est le résultat de la réflexion et la diffusion dans I’atmosphére et représente en moyenne 27 %
de I'énergie solaire qui pénétre dans 'atmosphére. Le rayonnement global est lui défini, au sol,

comme la somme de ces deux composantes |31].
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Malgré les déperditions dans I’atmosphére, a la surface de la terre, la ressource solaire reste
extrémement importante. L.’énergie solaire annuelle captée par la surface de la terre représente
plus de 7 500 fois la consommation d’énergie mondiale estimée a 450.10'® J |64]. Cependant
les contraintes spécifiques comme ’alternance jour/nuit, les variations de 1’ensoleillement liées
a la variabilité des conditions météorologiques, le changement de position du soleil au cours
de la journée et de ’année ou encore la faible densité de rayonnement a la surface de la terre
rendent I'exploitation de cette énergie parfois délicate. De plus, la ressource solaire n’est pas
uniformément répartie a la surface de la planéte (fig. 1.12) et les zones les plus intéressantes
en terme de potentiel solaire ne correspondent pas forcément aux régions ot la consommation

d’énergie est la plus importante.

3000 KiWhimly

2500 KWhim?y

2000 KWhim?y

1500 kWhim?fy

1000 KWhim?y

500 kWhimdly

0 kWh/m#/y

FIGURE 1.12: Carte mondiale de I'irradiation solaire direct annuelle |65

Plusieurs voies technologiques sont utilisées pour collecter et convertir ’énergie solaire
en énergie utilisable (chaleur ou électricité). Une premiére distinction peut étre faite entre les
capteurs photovoltaiques et les capteurs thermiques. Les capteurs photovoltaiques utilisent un
semi-conducteur pour convertir directement le rayonnement solaire en électricité et ne seront
pas abordés dans ce document. Les capteurs thermiques collectent et absorbent le rayonnement
solaire pour le convertir en chaleur. Celle-ci est ensuite transférée a un fluide caloporteur qui
peut étre en fonction de 'utilisation, de I'eau, des huiles thermiques, des sels fondus ou encore de
I’air. Selon sa température, cette source de chaleur peut étre utilisée pour diverses applications,
qu’elles soient domestiques ou industrielles (ex : la production d’eau chaude, pour alimenter
un systéme de climatisation ou de réfrigération, pour conduire un procédé chimique ou pour
la production d’électricité par voie thermodynamique, etc...). Il existe deux grands types de
capteurs solaires thermiques : les capteurs sans concentration et ceux a concentration. Dans
la premiére catégorie, on trouve principalement les capteurs plans avec ou sans vitrage et les
capteurs sous vide. Dans la seconde, on distingue les capteurs a concentration linéaire parmi
lesquels on trouve les collecteurs cylindro-paraboliques et les collecteurs de Fresnel, des capteurs
a concentration ponctuelle tel que les collecteurs paraboliques, les collecteurs a récepteur central
ou encore les fours solaires.

Les collecteurs solaires sans concentration sont technologiquement les plus simples et sont
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généralement utilisés pour les systémes solaires a basse température, ¢’est-a-dire n’excédant pas
150 & 200 °C. Pour alimenter avec de I'énergie solaire des procédés nécessitant des températures
plus élevées, des systémes de concentration doivent étre mis en ceuvre.

Quelle que soit la technologie utilisée, de nombreux types de collecteurs solaires sont
disponibles sur le marché ou sont en cours de développement. Ainsi I’'objet de ce chapitre n’est
pas d’établir un état de ’art exhaustif de tous les capteurs solaires thermiques existants, mais
de présenter les principaux types de collecteurs, d’expliquer leur principe de fonctionnement et

de discuter de leurs domaines d’application.

1.3.2 Capteurs i concentration
Principe de fonctionnement et facteur de concentration

Le rayonnement solaire peut étre concentré par réfraction a travers des lentilles ou par ré-
fexion a l'aide de surfaces réfléchissantes comme les miroirs. La concentration par réfraction est
généralement réservée aux dispositifs de faibles puissances. Cette technologie ne sera pas pré-
sentée dans ce document. Les concentrateurs de moyenne (quelques kW) ou de grande puissance
(plusieurs MW) appartiennent tous a la seconde catégorie. Avec ces systémes, le rayonnement
solaire est collecté a travers une surface d’ouverture de grande taille (Agyperture); pour étre en-
suite réfléchi vers le foyer du concentrateur pour former une tache focale de surface plus petite
(Afocar)- Le taux de concentration géomeétrique du systéme optique (C,) est défini comme le

rapport entre ces deux surfaces :

Aouverture
¢ — Touwverture 1.26
g Afocal ( )

Il faut noter que le rayonnement solaire n’est pas uniformément réparti sur la surface de
la tache focale. Pour traduire cette inhomogénéité, le taux de concentration local (C)) peut étre
utilisé. Il est défini comme le rapport entre 1’éclairement solaire concentré en un point M du
foyer (Eyr) et I'éclairement solaire direct (Ep). A la surface de la terre, I'éclairement solaire

direct peut dépasser 1000 W/m?. On utilise généralement cette valeur comme référence [66.

Eum

=M
1 7y

(1.27)

La taille de la tache focale et la distribution du flux solaire concentré au foyer dépendent
de la qualité géométrique des surfaces réfléchissantes du concentrateur. Les défauts de fabri-
cation, le vieillissement, entrainent des aspérités ou des déformations locales par rapport a la
courbure idéale ou la planéité des miroirs. Ces défauts peuvent étre pour une surface élémentaire
caractérisés par deux parametres :

— Les erreurs macroscopiques (ogope), définies comme les erreurs de forme globale de

la surface, elles regroupent les déformations, les erreurs de suivi solaire des éléments
mobiles et les défauts de réglage des surfaces. Ces erreurs modifient la direction du

vecteur normal a la surface (fig. 1.13).
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— Les erreurs microscopiques (0gpe.), sont issues des aspérités microscopiques a la surface

du miroir. Elles modifient 'angle de réflexion des rayons (fig. 1.13).
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FIGURE 1.13: Représentation schématique des erreurs macroscopique (& gauche) et des erreurs
microscopiques (a droite) [67]

Pour le cas d’une surface réfléchissante avec une distribution d’erreur de type Gaussienne
d’écart-type o, le vecteur définissant la direction du rayon réfléchi se trouve alors dans un cone

tel que I'angle suit une distribution d’écart type ooptigue-

Ooptique = \/ngec + <208l0p€)2 (1 28)

On peut noter que généralement les erreurs microscopiques sont négligeables devant les
erreurs macroscopiques.

Avant d’atteindre le foyer du concentrateur, le rayonnement solaire peut subir une ou
deux réflexions (concentrateurs a simple ou double réflexion). L’absorbeur solaire est généra-
lement placé dans le plan ou la tache focale a la plus petite surface, c¢’est-a-dire au foyer du
concentrateur. Pour une méme surface de captation, les capteurs & concentration ont une sur-
face d’absorbeur plus faible que ceux sans concentration. Cette surface est d’autant plus petite
que la facteur de concentration géométrique est élevé (Eq. 1.26). Les pertes thermiques étant
proportionnelles a la surface de I’absorbeur, ces capteurs permettent d’obtenir des meilleurs
rendements et de plus hautes températures que les capteurs sans concentration. Cependant,
ils ne valorisent que le rayonnement solaire direct et ils doivent étre équipés d'un systéme de
suivi solaire plus ou moins complexe et précis en fonction de la géométrie du miroir. De plus, a
chaque étape de réflexion une partie du flux solaire est absorbée par la surface réfléchissante.

Les capteurs a concentration peuvent étre classés en fonction de la forme de la tache focale
obtenue. Si elle se présente sous la forme d’une bande on parle de concentrateurs linéaires alors

que si le rayonnement est concentré autour d’un point on parle de concentrateurs ponctuels.

Les concentrateurs linéaires

Les collecteurs linéaires concentrent le rayonnement autour d’une ligne pour former une

bande communément appelée “bande focale”. Ils sont orientés en direction du soleil avec un
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dispositif de suivi solaire qui leur permettent de se mouvoir selon un seul axe. Ils peuvent étre
orientés dans une direction est-ouest et ainsi suivre le soleil du nord au sud ou orientés dans
une direction nord-sud et suivre le soleil d’est en ouest. Dans les paragraphes ci-dessous les

deux principales technologies de concentrateurs linéaires sont présentées.

Les concentrateurs cylindro-paraboliques [a surface réfléchissante des concentrateurs
cylindro-paraboliques est composée d’un réflecteur parabolique. Lorsque ce miroir est orienté
en direction du soleil, il collecte et concentre le rayonnement solaire direct a son foyer ou
'absorbeur est placé (Fig. 1.14). Ces concentrateurs ne présentent qu'une seule direction de
courbure (Fig. 1.15) et de ce fait, plusieurs modules de concentration peuvent étre connectés
en série et plusieurs lignes paralléles de capteurs peuvent étre couplées (Fig. 1.16) [68]. 11 est
ainsi possible d’obtenir de trés grandes surfaces de captation qui peuvent atteindre plusieurs
milliers de m2. L’absorbeur est généralement constitué d’'un tube métallique recouvert d’un
matériau sélectif placé dans un tube de verre. Un revétement est dit sélectif s’il posséde une forte
absorptivité du rayonnement solaire et une faible émissivité a la température de fonctionnement
de I'absorbeur [69]. Les fluides caloporteurs utilisés peuvent étre de 1’eau sous pression, de la
vapeur (production de vapeur directe) ou encore des sels fondus. Du fait du mouvement du
concentrateur au cours de la journée, la bande focale change de position. L.’absorbeur doit donc

étre mobile ¢’est pourquoi, il est généralement solidaire de la monture du collecteur [70].

miroir réflecteur

récepteur/absorbeur

FIGURE 1.14: Schéma de principe d’un concentrateur cylindro-parabolique [71]

Les concentrateurs cylindro-paraboliques sont généralement utilisés pour des applications
dont la température est comprise entre 270 et 450 °C [62]. La puissance des centrales commer-
ciales qui utilisent ces capteurs est communément comprise entre 14 et 300 MW, et peuvent

atteindre des rendements de conversion solaire/thermique de plus de 70 % [68].

Le couplage entre un champ de capteurs cylindro-paraboliques et une turbine a vapeur
est actuellement la technologie la plus mature et la plus utilisée pour réaliser la conversion
thermodynamique de I'énergie solaire en électricité [72]. Plusieurs pays parmi lesquels les Etats-
Unis, ’Espagne ou I'lItalie, exploitent des centrales solaires basées sur cette technologie et

plusieurs autres projets sont a ’étude au Maroc, en Algérie ou encore en Egypte [73].
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FI1GURE 1.15: Photographie des concentra- FIGURE 1.16: Photographie aérienne de la
teurs cylindro-paraboliques de la centrale centrale solaire Andasol 1 de 50 MW, en
solaire Solar One de 72 MW, aux Etats Espagne [73]

Unis

Les concentrateurs de Fresnel La surface réfléchissante des concentrateurs de Fresnel (Fig.
1.17) est composée de plusieurs lamelles paralléles de miroirs plats qui sont individuellement
orientés en direction du soleil. Ils recueillent et concentrent le rayonnement solaire direct sur une
bande focale fixe, ot I'absorbeur est placé. Les absorbeurs sont généralement similaires a ceux
utilisés pour les capteurs cylindro-paraboliques. L’eau et les huiles thermiques sont les fluides
caloporteurs les plus couramment utilisés avec ces collecteurs. Cependant, la génération directe
de vapeur, les sels fondus ou de gaz sous pression (comme 1'air) semblent étre des alternatives
intéressantes [74], [75]. Comparés aux concentrateurs cylindro-paraboliques, dont ils sont une
alternative, les concentrateurs de Fresnel sont technologiquement plus simples (miroirs plats et
absorbeur fixe) et donc moins onéreux. Néanmoins, ils restent moins performants en terme de

facteur de concentration.

I
Jl

FIGURE 1.17: Schéma de principe d’un concentrateur de Fresnel |71]

récepteur

De nombreux prototypes de concentrateur Fresnel ont été construits et testés (exemple :
Fig. 1.18), mais on recense actuellement encore peu d’applications commerciales. A titre d’exemple,
en Espagne une centrale d'une puissance électrique de 1,4 MW, équipée de concentrateurs de

Fresnel est connectée au réseau (Fig. 1.19). Une autre est en construction et sera mise en service
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en 2012 avec une puissance électrique de 30 MW, |73], |76].

F1GURE 1.18: Photographie d’un prototype FIGURE 1.19: Photographie de la centrale so-
de concentrateur Fresnel de 2 500 m? installé laire Puerto Errado de 1,4 MW, en Espagne
en Belgique |77] [73]

Les concentrateurs ponctuels

Les concentrateurs ponctuels concentrent le rayonnement solaire autour d’un point. Ils
permettent ainsi d’obtenir de trés forts taux de concentration et donc de trés hauts niveaux de
températures. Ces concentrateurs nécessitent un systéme d’orientation des surfaces réfléchis-
santes selon deux axes. Dans les paragraphes suivants, les principales technologies de concen-

trateurs ponctuels sont présentés.

Les concentrateurs paraboliques La surface réfléchissante des concentrateurs paraboliques
est une parabole de révolution. Le miroir collecte et concentre le rayonnement solaire au foyer
de la parabole (Fig. 1.20). Comme dans le cas des concentrateurs cylindro-paraboliques, le foyer
n’est pas fixe et le récepteur doit donc étre mobile. La nécessité d’orienter de maniére tres pré-
cise le concentrateur et I’absorbeur selon deux axes, limite la surface et donc la puissance de ces
installations qui est généralement comprise entre 1 et 100 kWy,,. Les facteurs de concentration
géométrique de ces capteurs sont généralement compris entre 600 et 2000, ce qui permet d’at-
teindre au niveau de 'absorbeur des températures supérieures a 700 °C, avec des rendements
thermiques de 'ordre de 75 % [68].

Comme les autres technologies de capteurs a concentration présentées dans ce document,
I'utilisation principale des concentrateurs paraboliques est la conversion thermodynamique de
I’énergie solaire en électricité. Pour réaliser cette conversion, un moteur Stirling peut étre placé
au foyer de la parabole. Cette technologique appelée “Dish-Stirling” est la filiére de conversion
thermodynamique de I’énergie solaire en électricité la plus performante avec des rendements

qui peuvent atteindre jusqu’a 30 % .
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L

recepteur ——7/’-/
miroir reflecteur

FIGURE 1.20: Schéma de principe d’un concentrateur parabolique [71]

Une centrale composée de 60 Dish-Stirling d’une puissance électrique totale de 1,5 MW
est commercialement exploitée aux Etats-Unis (Fig. 1.21). Une seconde centrale composée quant
a elle de 30 000 Dish-Stirling pour une puissance totale de 750 MW, est en construction éga-
lement aux Etats-Unis et sera progressivement connectée au réseau a partir de 2014 [73]. En
Europe, différents prototypes on été testés notamment dans le cadre du projet EuroDish (Fig.

1.22) |67], [78], mais aucune centrale commerciale n’est pour le moment exploitée .

FI1GURE 1.21: Photographie de la centrale so- FIGURE 1.22: Photographie du Dish-Stirling
laire de Moricopa de 1,5 MW, aux Etats-Unis du projet EuroDish devant le four solaire
[79] d’Odeillo [67]

Les trés hauts niveaux de température que peuvent atteindre ces concentrateurs per-
mettent d’envisager le couplage avec d’autres machines de conversion d’énergie comme les ma-
chines thermoacoustiques pour la production d’électricité ou la production frigorifique (exemple :
[80]).

Les concentrateurs a récepteur central Les concentrateurs a récepteur central utilisent
de nombreux miroirs mobiles selon deux axes, appelés héliostats, pour collecter et réfléechir le
rayonnement solaire a la surface d’un récepteur placé généralement au sommet d’une tour (Fig
1.23). La concentration est obtenue par superposition des images des héliostats sur I’absor-

beur. Dans le but d’augmenter le facteur de concentration, des miroirs légérement concaves
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sont utilisés comme héliostats. Ces concentrateurs sont mis en ceuvre pour des applications qui
nécessitent des températures comprises entre 450 et 1000 °C [70]. Ils sont généralement utili-
sés pour des fortes puissances comprises entre 10 et 100 MWy, et atteignent des rendements
thermiques de 73 % [68|.

. o+ receptes

helostat:
FIGURE 1.23: Schéma de principe d’un concentrateur a récepteur central [71]

Ces concentrateurs sont exploités commercialement pour la production d’électricité. Il y
a dans le monde treize centrales solaires qui fonctionnent avec cette technologie de collecteur.
Trois d’entre elles sont implantées en Espagne et les autres principalement aux Etats-Unis
(Exemple, Fig. 1.24). La centrale francaise Thémis est cours de rénovation pour pouvoir tester
le couplage entre un concentrateur a récepteur central et une turbine a gaz dans le cadre du
projet Pégase (Fig. 1.25) [81, 82].

FIGURE 1.24: Photographie de la centrale so- F1GURE 1.25: Photographie de la centrale ex-
laire solar two aux Etats-Unis [73] périmentale Thémis en France [83]

Les fours solaires Les fours solaires sont des concentrateurs solaires & double réflexion, ce
qui signifie que le rayonnement solaire est réfléchi deux fois avant d’atteindre I'absorbeur. Ils se
composent d’un ou plusieurs miroirs plans (héliostats) qui collectent et réfléchissent le rayon-
nement solaire direct dans une direction commune, I’axe du concentrateur (Fig. 1.26). Celui-ci

est fixe et assure la concentration du flux solaire au foyer de la parabole. Le concentrateur est
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généralement constitué d’un ensemble de facettes réfléchissantes disposées sur un paraboloide
de révolution, ou une sphére [66]. Au centre de la tache focale, le facteur de concentration local

maximal peut atteindre 10 000 et les températures plusieurs milliers de °C.

FIGURE 1.26: Schéma de principe d’un four solaire composé de multiples héliostats [66]

3

11y a en Europe six fours solaires de moyenne ou forte puissance (entre 20 et 1 000 kW )
trois en France, un en Suisse, un en Allemagne et un en Espagne. Le four solaire le plus
puissant au monde avec une puissance thermique de 1 MW, est installé en France a Odeillo et
est exploité par le CNRS (Fig. 1.27). Ces fours sont quasi exclusivement utilisés pour réaliser des
expériences scientifiques. Ils sont généralement employés pour la recherche dans le domaine des
matériaux (développement de traitements de surface, la fusion et purification, la synthése des
nanomatériaux, le test de matériaux pour des applications spatiales, etc...), ou pour développer
de nouveaux procédés solaires thermiques (les tests des récepteurs solaires, le développement
de procédés thermochimiques a haute température tels que la production d’hydrogéne ou de
chaux, etc ...). Seul le four solaire de Mont-Louis (France) est exploité par une entreprise privée
(Four Solaire Développement) et est utilisé pour des applications commerciales (production

artisanale de céramique et fusion de métal) |84].

FIGURE 1.27: Photographie du four solaire d’Odeillo d’une puissance de 1 MW, [85]

1.4 Systémes de stockage de I’énergie thermique

1.4.1 Introduction

Les procédés solaires sont soumis a la variabilité de la ressource (alternance jour/nuit,

passages nuageux, etc. . ) et éventuellement de la consommation. Ces intermittences peuvent
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pénaliser fortement leurs performances qui peuvent cependant étre considérablement améliorées
par la mise en ceuvre de systémes de stockage thermique [86]. Pour les procédés de réfrigéra-
tion solaire thermique, plusieurs configurations de stockage peuvent étre mises en ceuvre : le
stockage thermique de I'énergie solaire en amont de la machine de réfrigération, le stockage de
Ieffet frigorifique produit ou une combinaison des deux [87|. L’utilisation d’un stockage ther-
mique permet alors de dissocier les phases de disponibilité de la ressource primaire de celles de
production, ou ces derniéres des périodes de consommation.

Il existe plusieurs maniéres de stocker l'énergie thermique : par chaleur sensible, par
chaleur latente, par des procédés a sorption ou par des procédés chimiques [88|.

Le stockage par chaleur sensible consiste a chauffer (stockage calorifique) ou a refroidir
(stockage frigorifique) un corps qui ne change pas de phase pendant la période de disponibilité de
I’énergie primaire, pour ensuite le mettre en contact avec un milieu & une température différente
(plus basse dans le cas du stockage de chaleur et plus élevée pour le stockage frigorifique)
pour récupérer une partie de I'énergie qui a été stockée. Cette derniére dépend de la capacité
calorifique du corps ¢, de la masse mise en jeu (m) et de la différence de température entre
I’état initial et final (7},; et Tfina). L'énergie stockée est calculée par la variation d’enthalpie du
corps entre I’état initial et I’état final. En considérant la capacité thermique massique constante
on la calcule par :

AH gtoc = m ¢ (Trinat — Tini) (1.29)

Pour le stockage par chaleur sensible, on utilise des corps ayant une capacité thermique
élevée. Les principaux matériaux mis en ceuvre sont des liquides comme 'eau, I’eau glycolée, les
sels fondus, etc. .. ou des solides tels que des roches, des matériaux réfractaires, etc. .. [89]. Ces
procédés de stockage sont trés répandus et utilisés pour de nombreuses applications industrielles
et domestiques.

Le stockage par chaleur latente consiste a chauffer (stockage de chaleur) ou a refroidir
(stockage frigorifique) un corps dans une gamme de températures ou ce dernier opére un chan-
gement de phases. Le matériau est alors appelé Matériau a Changement de Phases (MCP).
Dans la plupart des cas, les changements de phase mis en ceuvre sont des transformations
solide«+liquide. [’énergie thermique est stockée sous forme de chaleur sensible liée a la varia-
tion de température du corps mais également sous forme de chaleur latente liée au changement
d’état [90]. Soit a I’état initial un solide pur a 7j,,; ayant une température de fusion T’,sie, com-
prise entre Tj,; et T;nq . La variation d’enthalpie lors de la fusion est appelée chaleur latente de
fusion et est calculée par, Lyusion mcr (Tfusion) = haicpiig (Trusion) — Raicp sotid (Tfusion)- Dans
ces conditions et en considérant le capacité thermique massique du MCP a I’état solide (csopia)

et a I'état liquide (¢y;,) constantes , la variation d’enthalpie est déterminée par :

AI_—,stock = M Csolid (Tfusion - T;m) +m qusion MCP (Tfusion) +m Cliq (Tfinal - Tfusion) (130)

On remarque que, généralement, le terme de chaleur latente (m L fysion mcp (Tfusion)) €st
largement supérieur aux termes de chaleur sensible. Cette caractéristique du changement de
phase permet de stocker une quantité d’énergie plus importante avec des masses et des diffé-

rences de températures plus faibles que les stockages a chaleur sensible. Cependant la technologie
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a mettre en ceuvre est plus complexe pour un systéme avec changement de phase que pour un
stockage par chaleur sensible [89].

Les MCP utilisés peuvent étre des corps purs ou des solutions composées de matériaux
inorganiques comme les sels hydratés ou organiques tels que les paraffines ou les acides gras
[91]. Le stockage par chaleur latente est une technologie mature et commercialisée pour les
températures négatives et en cours de développement pour les hautes températures.

Le stockage par sorption, (absorption et adsorption) fonctionne selon un procédé dis-
continu (voir 1.5.3 et 1.5.3). Pendant la période de disponibilité de 1’énergie thermique, la
phase endothermique de désorption est menée. Le sorbat et le sorbant sont ensuite stockés
dans des enceintes séparés, ce qui permet d’envisager un stockage de longue durée sans pertes
thermiques. L’énergie stockée est restituée durant la phase de sorption sous forme d'un effet
frigorifique au niveau de I'évaporateur et d’un dégagement de chaleur lié a la réaction exother-
mique de sorption. L’utilisation de ces systémes est donc envisageable pour le stockage froid
comme de chaleur. Le systéme est dit ouvert si le sorbat est prélevé et rejeté dans I'environ-
nement et dit fermé si il circule dans une enceinte isolée de I'environnement. Les études sur
les systémes a adsorption physique sont les plus répandues. Toutefois, quelques systémes de
stockage a absorption, sont actuellement a I’étude [92, 93, 94|.

Dans les systémes de stockage chimique, on réalise durant la période de disponibilité
de I’énergie thermique, la décomposition endothermique d’un élément (C). Les produits de la
réaction (A et B) sont alors séparés, sans limite dans le temps, ce qui permet un stockage de
longue durée sans perte thermique. L’énergie stockée est restituée durant la phase de décharge,

en faisant réagir les produits de la décomposition suivant la réaction exothermique [92].
C + chaleur <> A+ B (1.31)

Pour réaliser ce type de stockage, de nombreuses réactions renversables sont envisageables
telles que I'hydratation ou la carbonatation d'un oxyde, I'hydratation d’un sel hygroscopique,
la déshydrogénation d’un hydrocarbure, etc... [95, 96]. Ces technologies sont actuellement au
stade de la recherche et du développement en laboratoire.

Dans les paragraphes suivants, nous développons le principe de fonctionnement et les
technologies mises en ceuvre dans les stockages frigorifiques par chaleur latente et nous discutons
des technologies actuellement disponibles pour le stockage thermique a haute température de

I’énergie solaire.

1.4.2 Stockage frigorifique par chaleur latente
Critéres de choix d’un matériau & changement de phase

Les performances d’un stockage frigorifique par chaleur latente sont fortement dépen-
dantes des caractéristiques du MCP. Le MCP idéal devrait avoir les caractéristiques suivantes
[97, 98] :

— Critéres thermo-physiques :

— température de changement de phase dans la plage de fonctionnement désirée,
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— fusion a température fixe,
forte chaleur latente de fusion par unité de volume,
— grande capacité thermique pour fournir une capacité de stockage par chaleur sensible,
— conductivité thermique élevée des phases solide et liquide,
faible différence de masse volumique entre I'état liquide et 1’état solide,
— forte masse volumique,
— faible pression de vapeur a la température de fonctionnement,
aucune ou tres faible surfusion (voir paragraphe suivant).
— Critéres chimiques :
— stabilité chimique sur une longue période,
compatibilité avec les matériaux en contact.
— Critéres de sécurité et environnementaux :
— facilement recyclable,
— bonnes performances du point de vue de ’analyse du cycle de vie,
— non toxique, non inflammable et non explosif,
— impact environnemental nul ou faible.
— Critéres économiques :
— abondant et disponible,
— faible corit.

Il est impossible de trouver un corps pur ou méme une solution qui réponde a l'intégralité
de ces critéres. Des compromis sont donc généralement nécessaires. Le paramétre qui contraint
le plus le choix d’'un MCP est la température de fusion. En effet, cette derniére est imposée par
le fonctionnement du procédé auquel est couplé le stockage. Pour obtenir un plus large choix de
température de fusion, des solutions binaires voire, ternaires comportant un eutectique peuvent
étre utilisées. Pour que le changement de phase soit réalisé a température fixe comme c’est
le cas avec un corps pur, la concentration de la solution doit étre rigoureusement égale a la
concentration eutectique. En effet, si on considére une solution cristallisée a cette concentration
particuliére, la température de fusion sera inférieure a la température de fusion de chacun des
composants de la solution mais elle sera fixe [90].

Les systéemes de stockage frigorifique a chaleur latente mettent généralement en ceuvre
comme MCP des solutions aqueuses salines. A titre d’exemple, 'eau pure peut étre utilisée
comme MCP avec donc une température de fusion de 0 °C. Elle peut également étre utilisée en
solution avec 23,3 % de chlorure de sodium (NaCl) pour former une solution eutectique avec
une température de fusion de -21,2 °C. Les chaleurs latentes de fusion de ces deux MCP sont
respectivement de 333 kJ /kg et 233 kJ/kg |98|.

Changement de phase : fusion et cristallisation

Le changement de phase solide<»liquide présente une particularité concernant I'initiation
de la cristallisation. En effet, si la fusion d’un corps pur ou d’une solution eutectique solide

débute toujours a la température du fusion (77,si0n) qui reste fixe tout au long du changement
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de phase, ce n’est pas le cas de la cristallisation qui n’a presque jamais lieu a cette température.
Lors du refroidissement d’un liquide, il peut rester dans son état initial & une température
inférieure a la température de fusion ; le liquide est alors dit surfondu ou métastable. Cet état
métastable peut étre maintenu durant de longues périodes (des heures, voire des jours) méme

a des températures relativement basses comparées a la température de fusion [97].

La cristallisation d'un liquide surfondu, appelée rupture de métastabilité, peut avoir lieu
spontanément ou étre initiée par un choc, des vibrations ou par un ensemencement avec un
cristal. La cristallisation est un phénomeéne stochastique, en effet pour deux échantillons iden-
tiques soumis aux méme conditions de refroidissement, la rupture de métastabilité des deux
échantillons peut avoir lieu a des températures différentes. De plus, un méme échantillon su-
bissant a de multiples reprises le méme cycle de fusion/cristallisation (chauffe/refroidissement)
ne cristallisera pas forcément a la méme température a chaque cycle. Il est toutefois possible
d’appréhender ce phénomeéne de fagon statistique. Lors d’un refroidissement, la cristallisation
des différents échantillons a lieu dans un intervalle de températures et il est possible de mettre

en évidence la température la plus probable de cristallisation (77, .,) a laquelle les ruptures

cristal
de métastabilité sont les plus nombreuses.

On définit alors le degré de surfusion ou degré de métastabilité (AT, ) par la différence
entre la température de fusion (Tysi0n) €t la température la plus probable de cristallisation

(T

istar) © A surr = Trusion— Lo israr 190]. Ce degré de surfusion dépend de nombreux parameétres

"
tels que :

— le volume de I’échantillon : plus le volume est petit et plus ATy, s est grand. A titre
d’exemple, le degré de surfusion peut atteindre 36 K pour des gouttelettes d’eau de
quelques ym de diameétre alors qu’elle n’est plus que de 14 K pour une goutte d’eau de
quelques mm de diamétre [89].

— la vitesse de refroidissement : ce paramétre influe peu sauf dans les cas de trempes.
I’histoire thermique de I’échantillon, c’est-a-dire le nombre et la nature des cycles
refroidissement-chauffage subis par I’échantillon.

— la pression : il faut cependant de trés fortes variations de pression pour percevoir un

effet notable de ce paramétre sur la surfusion. De maniére générale, le degré de surfusion
croit avec I'augmentation de pression.

— la concentration dans le cas des solutions.

Dans un liquide, les molécules peuvent de maniére aléatoire s’assembler pour former des
amas de courte durée de vie. Ces agrégats qui ont la forme cristallographique du cristal qui
peut apparaitre, se font et se défont a I'état liquide au gré des fluctuations des molécules.
On peut montrer que pour qu'un agrégat puisse ensemencer un liquide surfondu, il faut qu’il
ait une taille suffisante (rayon critique), lui permettant de franchir une barriére énergétique
liée a la tension superficielle entre le liquide et I'agrégat. Le rayon critique diminue lorsque
la température du liquide baisse; les agrégats de particules formés dans le liquide atteignent
donc plus facilement une taille surcritique qui leurs permettent de rompre I’état métastable. Le

caractére stochastique de la cristallisation trouve son explication dans le caractére aléatoire de
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FIGURE 1.28: Représentation schématique de 1I’évolution de la probabilité de cristallisation en
fonction de la température [89]

la formation d’un agrégat surcritique. Le phénoméne de formation aléatoire d’agrégats pouvant

générer la cristallisation est appelé nucléation [97, 89].

Les théories classiques de la nucléation permettent de déterminer la probabilité (J (7))

d’apparition d’un agrégat surcritique par unité de temps dans un échantillon |89].

J(T)=A(T) exp <_T T, B - T)2> (1.32)

Ou A(T) et B sont des paramétres qui sont déterminés expérimentalement pour un

échantillon donné (voir [99]).

La figure 1.28 représente schématiquement 1’évolution de la probabilité de cristallisation
(J) en fonction de la température (T'). Cette probabilité est quasiment nulle sur un intervalle de
température en dessous de la température de fusion pour ensuite augmenter rapidement avec

la diminution de la température.

Nous avons jusqu’a présent évoqué le cas ot la cristallisation est initiée par un agrégat au
sein du liquide, appelé nucléation homogeéne, mais nous devons également considérer le cas ot
'agrégat se forme sur un substrat solide (paroi de confinement du MCP, impuretés insolubles,
etc...). On parle alors de nucléation hétérogéne. La barriére énergétique a franchir est moindre
pour générer une rupture de surfusion pour une nucléation hétérogéne que pour une nucléation
homogeéne. On a ainsi Jyom (T) < Jpat(T).

La surfusion est pénalisante pour les systémes de stockage par chaleur latente. En effet, a
cause de ce phénomeéne, le systéme de stockage doit étre refroidi & une température plus basse
que celle de restitution de I'énergie (T'tusion) pour initier le stockage. Ainsi, plus le degré de
surfusion est important plus le réfrigérateur doit fonctionner a basse température et donc plus
les performances de ce dernier sont altérées. Pour limiter ce phénoméne, des agents nucléants qui
favorisent la nucléation hétérogéne, sont introduits dans les MCP. Ces agents sont généralement
des sels insolubles ou des bactéries. Ils peuvent permettre de réduire le degré de surfusion a

quelques Kelvin pour des échantillons d’eau supérieurs au mm? |89].
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Technologies

Il existe un trés grand nombre de technologies de stockage frigorifique par chaleur latente
commercialisées ou en cours de développement. Ainsi, I'objet de cette partie n’est pas de faire
un état de I'art exhaustif des technologies existantes mais de présenter les principales techniques
utilisées.

Les bacs a glace sont actuellement les systémes de stockage par chaleur latente les plus
répandus. Il s’agit de cuves, qui peuvent étre ouvertes ou fermées, contenant un MCP en contact
direct avec une batterie de tubes dans lesquels circule soit un fluide frigoporteur, soit le fluide
frigorigéne du réfrigérateur. Durant la phase de stockage, le fluide qui circule dans les tubes a
une température inférieure a la température de cristallisation du MCP de sorte qu’'une couche
de MCP cristallisé se forme autour des tubes pour remplir partiellement ou totalement la cuve.
Le déstockage s’effectue par la circulation d’un fluide a température supérieure a la température
de fusion du MCP soit dans les tubes (fusion interne) ou dans la cuve (fusion externe). Ces
systémes sont technologiquement trés simples. Cependant la mise en ceuvre d’'un MCP autre
que l'eau pure s’avére trés difficile. En effet, les volumes de MCP utilisés dans ces systémes
sont généralement trés importants de sorte que les phénoménes de ségrégation (séparation
des composants des solutions) sont fréquents. Ces phénomeénes altérent le fonctionnement du
stockage car les propriétés du MCP deviennent hétérogénes dans la cuve. Ceci implique que la
température de changement de phase est différente d’une zone a I'autre de la cuve et qu’elle

peut étre trés éloignée de celle de la solution initiale [97, 89].

Une des alternatives aux bacs a glace est la technologie dite des MCP encapsulés. Cette
technique consiste a confiner le MCP dans une capsule pour que le changement de phase
soit réalisé dans un volume restreint. On distingue généralement deux types de stockage avec
encapsulation du MCP. Si les particules de MCP sont trés fines (quelques pym) on parle de
micro-encapsulation. Dans ce cas, les particules de MCP peuvent étre, soit stabilisées par des
molécules tensioactives, soit en suspension dans un polymére. Lorsque la taille des particules
de MCP est de quelques mm voire quelques cm, on parle de macro-encapsulation. Les capsules
peuvent alors étre a parois rigide, avec un volume d’expansion dans la capsule pour compenser
les changements de densité du MCP (liés a la dilatation et au changement de phase) ou souple,
en matériau élastomérique. Différentes géométries de confinement sont commercialisées, des
batonnets (tubes), des plaques ou des sphéres. L’intérét de cette technologie par rapport aux
bacs a glace est qu’elle permet 1'utilisation de solutions eutectiques, en limitant les risques de
ségrégation mais également qu’elle augmente la surface d’échange entre le MCP et le fluide fri-
goporteur. Dans la section suivante, nous décrivons le fonctionnement d’un stockage frigorifique

a chaleur latente utilisant un MCP encapsulé dans des sphéres a paroi souple [99].

Principe de fonctionnement d’un stockage avec MCP encapsulé

Le laboratoire LaTEP a travaillé durant de nombreuse années en collaboration avec 1’en-

treprise Cristopia sur I'étude du comportement des stockages frigorifiques mettant en ceuvre
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FIGURE 1.29: Schéma de principe d’un nodule sphérique de MCP
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FIGURE 1.30: Schéma de principe d’une cuve (pilote) remplie de nodules sphériques [89|

des MCP encapsulés. Nous avons choisi dans ce paragraphe la technologie qui a été développée
et qui est commercialisée par cette entreprise [100].

La paroi des nodules est composée d’un mélange de polyoléfines d’environ 2 mm d’épais-
seur (fig. 1.29). Chaque nodule est rempli a 96 % de son volume par le MCP. L’espace laissé libre
sert a absorber une partie de la variation de volume lié au changement de phases, pour limiter
les contraintes mécaniques au niveau de la paroi. Les nodules sont placés dans une cuve (fig.
1.30) qui peut, en fonction de la température de fonctionnement et de la taille, étre en métal
ou en béton, fermée ou ouverte. Les cuves cylindriques peuvent étre disposées a la verticale ou
a I'horizontale. I.’échange thermique entre le systéme de stockage et I'unité de production de
leffet frigorifique et avec le procédé qui consomme cet effet est réalisé via un fluide frigopor-
teur qui circule dans ces éléments. Pour assurer une répartition homogéne du débit de fluide
frigoporteur sur la section de la cuve, un diffuseur est disposé a chaque extrémité de la cuve.
Pour limiter les échanges thermiques avec l'extérieur et la condensation, les parois des cuves

sont recouvertes d’une couche d’isolant.

Lors des phases de stockage, le fluide frigoporteur s’échauffe dans la cuve et sort donc a une

température plus élevée que sa température d’entrée. Pour établir une stratification thermique,
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le fluide circule alors du bas vers le haut de la cuve. Pour initier le stockage par chaleur latente
il faut que la température d’entrée du fluide soit inférieure a la température de changement de
phase du MCP. Dans ce cas, I’échange convectif entre la paroi des nodules et le fluide permet
au fluide d’absorber de la chaleur aux nodules et donc d’abaisser leur température. Lorsque
cette derniére atteint la température de cristallisation des nodules (température aléatoire, voir
paragraphe précédent) le MCP commence a cristalliser. A cause du phénoméne de surfusion
mais également de la stratification thermique dans la cuve, tous les nodules ne cristallisent pas
en méme temps. Ce changement de phase est réalisé & température constante. Ainsi, la chaleur
échangée avec le fluide permet d’augmenter la portion de MCP cristallisé dans le nodule. Le
stock est totalement chargé lorsque tous les nodules sont cristallisés.

Lors des phases de déstockage, le fluide frigoporteur est refroidi pendant sa traversée
de la cuve, il sort donc & une température inférieure a sa température d’entrée. Dans cette
configuration, afin d’établir une stratification thermique, le fluide frigoporteur circule du haut
vers le bas de la cuve. Dans ce cas, le fluide céde de la chaleur aux nodules. Ces derniers
s’échauffent et lorsque leur température atteint la température de fusion (température fixe) ils
commencent a fondre. Bien que la température de fusion soit identique pour tous les nodules,
a cause de la stratification thermique au sein de la cuve, les nodules ne fondent pas en méme
temps.

En considérant une cuve parfaitement isolée, 1’énergie stockée ou déstockée peut étre

calculée par :

tpimal
AFE gtock ou destock = / M f1uid Cpruid (Tiwide — Triuids) dt (1.33)

0
O, 1M 41454 est le débit massique de fluide frigoporteur, C',q est la capacité thermique
massique du fluide frigoporteur et T'tyiq. et Tuids sont respectivement les températures d’en-

trée et de sortie du fluide frigoporteur.

1.4.3 Stockage haute température pour les procédés solaires

L’énergie solaire thermique peut, comme l'effet frigorifique, étre stockée sous forme de
chaleur sensible ou latente ou grace a des procédés a sorption ou chimiques. Dans les para-
graphes suivants nous introduisons les principaux systémes de stockages par chaleur sensible
et par chaleur latente mis en ceuvre ou en cours de développement pour les systémes solaires

thermiques.

Stockage par chaleur sensible

La grande majorité des centrales solaires exploitées commercialement pour la conversion
thermodynamique de 1’énergie solaire en électricité sont équipées de systéme de stockage par
chaleur sensible. Les matériaux de stockage sont généralement des sels fondus, tel que les mé-

langes de sels de nitrates. Les échanges thermiques entre la ou les cuves de stockage et le
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procédés de captation solaire sont réalisés avec des huiles thermiques comme fluide caloporteur.
A titre d’exemple, la centrale solaire & concentrateurs cylindro-paraboliques Andasol 1 en Es-
pagne (fig. 1.16), d’une puissance de 50 MW, est équipée d’un systéme de stockage a deux cuves
contenant 28 500 tonnes de sels fondus et permettant a la centrale de fonctionner pendant 6,5 h
a pleine puissance en absence d’ensoleillement. L’utilisation ce ce type de stockage présente

plusieurs avantages :

les sels fondus ont une capacité calorifique élevée,
— ils sont bien connus car utilisés depuis de nombreuses années dans I'industrie chimique
et la métallurgie,

ils sont plutot stables et peu chers.

Une autre approche consiste a utiliser des matériaux solides dans les cuves de stockage.
Les matiéres utilisées peuvent étre des bétons hautes températures, des céramiques ou des par-
ticules naturelles comme le granit, le sable, etc... . Ces matériaux ont de faibles conductivités
thermiques. Ainsi, pour obtenir des temps de stockage et de déstockage compatibles avec les
temps d’ensoleillement et d’arrét du systeéme, la surface d’échange entre les particules solides et
le fluide caloporteur doit étre trés grande. D’autres matériaux sont actuellement a I'étude tels
que les déchets d’amiante vitrifiés. Ils possédent, des capacités thermiques similaires a celles
des bétons hautes températures et proches de celles des sels fondus, des conductivités ther-
miques trois fois plus élevées que les bétons hautes températures. En outre, ces produits sont
trés stables jusqu’a 1200 °C et sont peu chers. A ce jour, aucune de ces techniques n’a été mise

en ceuvre dans des centrales commerciales [101, 102].

Les centrales a tour commerciales PS10 et PS20 en Espagne fonctionnent suivant le prin-
cipe de la génération directe de vapeur (Direct Steam Generation DSG). Elles sont équipées
d’un systéme de stockage de vapeur a 4 MPa et 250 °C qui permettent de pallier I'absence de
rayonnement solaire pendant 0,5 h pour la centrale PS10 et 1 h pour la centrale PS20 [103, 73|.

Stockage par chaleur latente

Le stockage par chaleur latente de I’énergie solaire thermique est une technologie promet-
teuse car elle permet d’obtenir des stockages a haute densité énergétique avec une température
de fonctionnement quasi-constante. Cependant il n’y a actuellement aucune centrale solaire
commerciale & haute température qui est équipée d’'un tel systéme. Il existe quelques MCP
commercialisés & ce jour mais pour des températures inférieures a 170 °C [104]. De nombreux
matériaux sont cités dans la littérature pour étre utilisés comme MCP pour des applications
au dessus de 300 °C. Ces matériaux peuvent étre [105] :

— des sels purs & base de nitrates et hydroxydes (300 < T'ysion < 550°C),

— des sels purs a base de chlorure et de carbonate (Tysi0n > 700 °C),

des mélanges eutectiques de sels,
— des métaux,

— des alliages métalliques eutectiques.
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Cependant, avant que ces matériaux ne puissent étre utilisés dans des applications com-
merciales, leurs propriétés physiques et chimiques doivent étre minutieusement étudiées. Ac-
tuellement, seul un petit nombre de matériaux potentiellement utilisables a subi ces études
[106]. Cette technique est donc encore a ce jour au stade de la recherche et développement en
laboratoire comme le sont les technologies de stockage haute température par des procédés a

sorption ou chimiques.

1.5 Reéfrigération solaire

1.5.1 Introduction

Les machines de réfrigération solaires sont des systémes qui utilisent comme source d’éner-
gie principale I’énergie solaire pour produire un effet frigorifique. Du fait de la diversité des
systémes de captation d’énergie solaire et de la variété des machines de réfrigération dispo-
nibles, différents couplages peuvent étre envisagés pour concevoir ces procédés. Ces machines,
en fonction de la technologie des capteurs solaires et de la machine frigorifique, peuvent étre
utilisées pour satisfaire un large spectre de températures et de puissances frigorifiques, allant
du rafraichissement pour I'habitat au froid industriel.

Dans la littérature, les auteurs s’accordent en général pour classer ces installations en
trois voies technologiques distinctes. La premiére, et actuellement la plus développée, couple
des capteurs solaires thermiques a des machines frigorifiques, basées sur des cycles thermody-
namiques fermés, capables de produire un effet frigorifique a partir d’énergie thermique. La
seconde utilise également des capteurs solaires thermiques mais couplés a des machines frigo-
rifiques qui fonctionnent suivant un cycle ouvert traitant directement ’air du local a refroidir.
Enfin, la derniére consiste en l'utilisation de capteurs solaires photovoltaiques pour transformer
I'énergie solaire en électricité et alimenter des machines de réfrigération électriques [107].

Il existe différentes technologies de réfrigérateurs électriques parmi lesquelles, les machines
a compression mécanique de vapeur qui dominent trés largement le marché mondial de la ré-
frigération. On trouve également des systémes que 'on pourrait qualifier d’émergents comme
les réfrigérateurs a effet Peltier, les réfrigérateurs électromagnétiques ou encore les réfrigéra-
teurs thermoacoustiques, couplé a un moteur linéaire ou a un haut parleur. Malgré I'utilisation
massive des machines a compression mécanique de vapeur pour satisfaire le besoin mondial en
production frigorifique, leur couplage avec des capteurs solaires photovoltaiques n’est que trés
peu développé. En effet, on ne trouve guére de travaux de recherche sur cette association et
peu d’installations commerciales et industrielles fonctionnent avec cette technologie. Elle ren-
contre deux difficultés majeures pour se développer, la gestion de la production instationnaire
d’électricité des panneaux photovoltaiques mais également le prix de ces derniers qui malgré
une nette diminution ces derniéres années reste élevé par rapport aux autres technologies de
captation solaire [7]. Ces systémes ne seront pas développés dans ce rapport, cependant a titre
d’exemple on peut citer le travail de Nagaradju et al. [108]. Ils ont testé cette technologie pour la

conservation de 10 tonnes de poissons. Ils ont couplé une surface de capteurs solaires pouvant
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produire une puissance créte de 4,4 kW a une machine frigorifique. Ce systéme a permis de
maintenir une température froide de -11 °C avec une charge thermique de 1350 W et a -2,2 °C
avec une charge de 2300 W.

Les machines de réfrigération solaire a cycle ouvert, du type dessiccation solide ou liquide,
sont des systémes qui sont adaptés au rafraichissement ou a la climatisation des batiments. En
effet, de par leur mode de fonctionnement, qui consiste a sécher de I’air pour ensuite I’humidifier
en vaporisant de 'eau ce qui permet d’abaisser sa température séche, ces machines permettent
de refroidir mais également de réguler I'humidité de I'air qui va étre introduit dans le batiment.
Ces systémes assurent donc le renouvellement de I'air, le rafraichissement et le controle de
I’humidité. Ainsi, dans le cas ou un important renouvellement d’air et un contréle de I’humidité
sont nécessaires, l'utilisation d’un systéme solaire a dessiccation s’avére une trés bonne option
[7]. Cependant, son principe de fonctionnement ne permet pas d’atteindre des températures
négatives indispensables pour une utilisation en production de froid industriel.

Parmi les machines de réfrigération solaires thermiques a cycle fermé, on trouve les sys-
témes tri-thermes a sorption : absorption et adsorption physique ou chimique. Ce sont les
technologies de réfrigération solaires les plus matures. En fonction des couples réfrigérant /
absorbant ou adsorbant employés, elles peuvent étre utilisées pour des applications aussi di-
verses que le rafraichissement des batiments ou la production de froid industriel. Les machines
thermoacoustiques tri-thermes qui couplent un générateur d’onde a un réfrigérateur, sont éga-
lement des systémes fermés qui permettent de valoriser I’énergie solaire thermique en vue d’une
production frigorifique.

Les machines de réfrigération solaires sont actuellement majoritairement utilisées pour
assurer le rafraichissement ou la climatisation des batiments. En 2009, I’Agence Internatio-
nale de 'Energie avait recensé 113 systémes de rafraichissement solaire de grandes puissances
(>20 kW) et 163 de petites puissances dans le monde, dont 254 en Europe [109]|. Parmi les 270
installations recensées, 82 % utilisent des machines a absorption, 11 % des cycles a adsorption,
le reste étant des machines a cycle ouvert. Ces unités sont a 45 % équipées de capteurs solaires
plans, a 45 % de capteurs solaires sous vide, a 7 % de capteurs plans utilisant de réflecteurs a
composés paraboliques et seulement a 3 % de capteurs cylindro-paraboliques. Le nombre d’ins-
tallations, toutes puissances et toutes technologies confondues, est aujourd’hui estimé & environ
450 unités. L’utilisation de machines de réfrigération solaire pour produire du froid industriel
est encore plus anecdotique, la plupart des systémes qui ont été construits sont des prototypes
utilisés par des laboratoires de recherche pour des études scientifiques.

Dans les paragraphes suivants, les critéres de performance appliqués aux machines de
réfrigération solaire sont introduits, un état de l'art de la réfrigération solaire a température

négative et des machines de réfrigération thermoacoustique solaire sont présentés.

1.5.2 Critéres de performance des machines de réfrigération solaire

Afin de pouvoir comparer les performances des différents dispositifs de réfrigération so-

laires entre eux mais également de pouvoir les comparer aux autres systémes de production
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frigorifique, il est important d’utiliser des critéres de performance communs.

Qech ext
Qsol collect

= ) Machine de Qtr ispo
réfrigération solaire <:-
\ g il

(capteurs solaires, machine
Il-ﬂ> frigorifique, stockage,...)

é Qo

FIGURE 1.31: Systémes de réfrigération solaire et ses sources d’énergie

Dans la plupart des installations, deux sources d’énergies sont nécessaires pour que le

réfrigérateur solaire produise ’énergie frigorifique, I’énergie solaire et I’énergie électrique (pour

I'alimentation des pompes, la régulation,...). L’établissement d’un bilan énergétique sur une

machine de réfrigération solaire (fig. 1.31) donne :

Ou

Aljmachine - Qsol collect + Welec + Qech ext + Qevac + Qf?“ dispo (134)

AU, pachine  €st la variation d’énergie interne de la machine;

Qsol collect

Welec

Qech ext

QEUGC

er dispo

est I’énergie solaire totale (rayonnement direct plus rayonnement diffus)

incident sur le plan du collecteur ;

est I'énergie électrique totale consommée par tous les auxiliaires, systéme

de suivi solaire, pompes de circulation, régulation, ventilateurs,....

est 'énergie thermique totale échangée avec I'extérieur a travers les pa-

rois du systéme ;
est I'énergie thermique totale évacuée par le systéme a I’ambiance ;

est I’énergie frigorifique totale nette, ¢’est-a-dire effectivement disponible
dans la zone a réfrigérer, c’est donc “I’effet utile” produit par la machine

de réfrigération solaire.

A partir de I'analyse énergétique, deux critéres de performance, communément utilisés,

peuvent étre introduits :

Le coefficient de performance solaire (C'O Pspqire), qui est défini comme le rapport entre
I’énergie frigorifique disponible pour I'utilisateur et 1’énergie solaire collectée. Cet indi-
cateur permet exclusivement de comparer les différentes technologies de réfrigérateur

solaire entre elles puisqu’il ne fait intervenir que ’énergie solaire.

COPsolaire = er dispo (135)
Qsol collect
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Afin de pouvoir comparer de maniére objective les différents systémes, il est pré-
férable de considérer dans cette expression 1’énergie solaire totale, a savoir celle issue
du rayonnement diffus et du rayonnement direct et pas uniquement celle utilisable par
le collecteur. En effet, considérer uniquement le rayonnement solaire direct pour un
systéme a concentration a pour effet de favoriser le coefficient de performance de ce
dernier au détriment des systémes sans concentration, pour une méme ressource solaire
globale.

Le coefficient de performance électrique (COP...), qui est défini comme le rapport
entre l'effet utile et I’énergie électrique consommeée. Ce critére permet de comparer le
besoin en énergie électrique des différentes machines de réfrigération solaire mais il
peut également étre utilisé pour comparer ces derniéres aux machines de réfrigération

électriques.

er dispo
COP, e = ——— 1.36
: Welec ( )

L’énergie solaire est par définition intermittente, du fait de l'alternance jour/nuit, des
passages nuageux ou de la variabilité saisonniére,... En fonction des conditions climatiques, le
systéme de réfrigération solaire peut se retrouver, et ce malgré 'utilisation de stockage chaud
ou/et froid, dans des conditions de fonctionnement qui ne lui permettent pas de satisfaire la
demande en énergie frigorifique. Ainsi pour quantifier I’écart entre le besoin et les capacités du
réfrigérateur solaire a satisfaire cette demande en effet frigorifique, deux critéres supplémentaires
peuvent étre utilisés [110] :

Le taux de couverture en temps, c’est-a-dire le rapport entre le temps ou la demande

est satisfaite et le temps total de 'expérimentation.

o tdemande satis faite (1 37)

Teouw temps —

ttotal

— Le taux de couverture en énergie, qui est défini comme le rapport entre I'énergie ef-
fectivement fournie par le systéme de réfrigération solaire et la demande en énergie

frigorifique a satisfaire.
o er dispo (138)

Teouv energie —
Qdemande

De nombreux autres critéres peuvent étre utilisés pour décrire la performance des machines
de réfrigération solaire tels que, le rapport entre I'énergie frigorifique produite et la surface au
sol occupée par le champ de capteur, le rapport entre ’énergie frigorifique produite et la masse

d’eau consommée pour I’évacuation de la chaleur, etc....

1.5.3 Etat de I’art de la réfrigération solaire thermique

De nombreuses études expérimentales ont été réalisées sur les systémes de réfrigération
solaires, couvrant un large panel de technologies mais également une vaste gamme de tempé-
ratures de fonctionnement. On s’intéressera dans la suite de ce paragraphe, aux installations
de réfrigération solaire pour la production de froid a des températures négatives et aux proto-

types de machines de production frigorifiques thermoacoustiques solaires, qui ont été testées.
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Actuellement, les seuls systémes de réfrigération solaires thermiques qui ont permis de produire
un effet frigorifique a ce niveau de température sont les machines a absorption et a adsorp-
tion physique ou chimique. Les principes de fonctionnement de ces machines sont introduits
et les dispositifs expérimentaux qui ont été concus et testés ces quinze derniéres années sont

référencés.

Principe de fonctionnement des machines 4 absorption

Les procédés a absorption fonctionnent grace a la faculté d’un liquide & absorber (réaction
exothermique) et a désorber (réaction endothermique) une vapeur. La solubilité de la vapeur
dans le liquide est divariante, elle dépend de deux paramétres, la température et la pression.
Ces machines fonctionnent avec un fluide de travail binaire dont le plus volatil est le fluide
réfrigérant. Les couples (réfrigérant / absorbant) les plus utilisés sont les solutions : eau /
bromure de lithium (HO/LiBr) pour les applications en froid positif, et ammoniac / eau
(NH3/H50) pour les applications en froid négatif. Il existe bien d’autres solutions, mais leurs

emplois restent pour le moment du domaine de la recherche et du développement.

Une machine a absorption est principalement composée de quatre enceintes (fig. 1.32) : un
désorbeur, un condenseur, un évaporateur et un absorbeur. Au niveau du désorbeur, la solution
est a haute pression et elle est chauffée afin de désorber le réfrigérant. A la sortie du désorbeur,
le réfrigérant pur en phase vapeur circule vers le condenseur alors que la solution liquide pauvre
en réfrigérant, circule en direction de I’absorbeur. Au niveau du condenseur, de la chaleur est
rejettée vers 'ambiance de maniére a condenser le fluide réfrigérant qui passe ainsi de 1’état
vapeur a 'état liquide. Ce liquide haute pression est ensuite détendu dans le détendeur pour
entrer dans I’évaporateur a basse pression. Dans ce dernier, le fluide pompe de la chaleur a la
source froide pour s’évaporer. A sa sortie, le réfrigérant est en phase vapeur a basse pression
et il circule en direction de I’'absorbeur. Dans celui-ci, la solution liquide pauvre en réfrigérant
absorbe le réfrigérant en phase vapeur a basse pression. Cette réaction est exothermique et la
chaleur est rejetée a 'ambiance. La solution fortement concentrée en réfrigérant passe ensuite

dans une pompe pour augmenter sa pression et rejoindre a nouveau le désorbeur.

Ces systémes consomment de I’énergie thermique pour assurer la désorption du réfrigérant.
Dans le cas des systémes de réfrigération solaire, cette énergie est fournie par des capteurs
solaires (fig. 1.32). Ils consomment également du travail mécanique au niveau de la pompe qui
permet de faire passer la solution de la zone basse pression (évaporateur + absorbeur) a la zone
haute pression (désorbeur + condenseur). Le fluide circulant dans la pompe étant intégralement
en phase liquide, le travail de compression est trés faible par rapport au compresseur des
cycles a compression mécanique de vapeur mais également par rapport a I’énergie thermique
consommeée au niveau du désorbeur. Les transformations subies par le fluide de travail ont
lieu simultanément. Ainsi ces procédés peuvent fonctionner en continu tant que la puissance

thermique a la source chaude est suffisante pour alimenter le systéme.
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)

FIGURE 1.32: Schéma de principe d'un réfrigérateur solaire a absorption

EWVAPORATELR ABSOREELR

Principe de fonctionnement des machines a adsorption physique et chimique

Les procédés a adsorption physique fonctionnent grace a la faculté de certains solides
a adsorber (réaction exothermique) et a désorber (réaction endothermique) une vapeur. L’équi-
libre thermodynamique entre la vapeur et le solide est divariant, il dépend de la pression et de
la température. Les liaisons entre les molécules du fluide réfrigérant et le solide sont des liaisons
faibles de type Van der Waals [111]. Dans leurs configurations les plus simples les machines de
réfrigération a adsorption sont composées de deux enceintes, une contenant le solide et I'autre
faisant office de réservoir de fluide frigorigéne. La présence d’une phase solide immobile impose
un fonctionnement cyclique du procédé dans lequel une phase de régénération doit obligatoire-
ment suivre une phase de production afin de remettre le systéme en état de produire a nouveau
un effet frigorifique. Les couples sorbant / sorbat les plus communément utilisés sont zéolite /
eau et silicagel / eau pour les applications a température positive et charbon actif / méthanol

pour les applications en froid négatif.

Chauffage isostérique Désorption
& [ =
‘ Il g Il
TetP 7. X=cst 12 T/, P=cst etX &
Refroidissement isostérique 3| 4 Adsorption
TetP ¢ X =cst T¥ . P=cstetX 7

FIGURE 1.33: Schéma de principe d’un réfrigérateur a adsorption

Le fonctionnement de ces machines peut étre dissocié en quatre phases [112]. Comme on

s’'intéresse au systéme a adsorption fonctionnant a partir d’énergie solaire, nous allons décrire le
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cycle de fonctionnement depuis le matin. A ce moment, la production frigorifique vient d’avoir
lieu et le systéme doit étre régénéré. [’énergie solaire chauffe le sorbant et provoque une légére
désorption du sorbat qui va progressivement pressuriser I'ensemble du dispositif. Cette étape
rapide consomme peu de chaleur et désorbe une quantité tellement faible de sorbat qu’elle
peut étre considérée comme isostérique (c’est a dire a composition donc a rapport sorbant /
sorbat (X)) constant). La pression augmente jusqu’a atteindre la pression de saturation a la
température du condenseur, a ce moment la condensation du sorbat débute. La pression dans
le systéme se stabilise a la pression de saturation a la température du condenseur et la dé-
sorption proprement dite débute. Pour mener cette deuxiéme étape, de I’énergie thermique est
consommeée pour chauffer le sorbant. Dans le cas d'un systéme solaire cette énergie est fournie
par la captation du rayonnement solaire. Cette phase s’achéve lorsque le désorbeur atteint sa
température maximale ce qui correspond dans le systéme solaire a la fin de la période d’enso-
leillement. La troisiéme étape, assez similaire a la premiére, consiste en une dépressurisation en
suivant une isostére (composition constante) a cause du refroidissement du systéme. Lorsque ce
dernier atteint la pression de saturation a la température de I’évaporateur, le fluide commence
a s’évaporer en pompant de la chaleur et donc la phase de production frigorifique débute. Dans
le cas d’une application solaire, cette étape se déroule la nuit. Le solide contenu dans I’enceinte
adsorbe alors le gaz en provenance de I'évaporateur en évacuant la chaleur d’adsorption a la
température ambiante. [.’adsorption s’achéve lorsque la température ambiante est atteinte dans

le solide et que ce dernier est saturé en fluide frigorigéne.

Les procédés a adsorption chimique fonctionnent grace a la faculté de certains solides
a réagir chimiquement avec une vapeur. La réaction doit étre renversable, c’est-a-dire qu’aprés
une phase de synthése du gaz par le solide (réaction exothermique) et une phase de décomposi-
tion de la vapeur par le réactif (réaction endothermique), les réactifs retrouvent leur état et leur
composition initiale. L’équilibre thermodynamique entre le fluide et le sorbant est mono-variant
(dépend uniquement de la température) pour la plupart des couples réactif/fluide frigorigéne
utilisés. La sorption chimique implique des liaisons plus fortes que la sorption physique entre le
fluide et la sorbant, de type liaisons ioniques ou covalentes, avec transformation de la structure
chimique des molécules du sorbant [111]. Les machines de réfrigération a chimie-sorption sont,
comme celles & adsorption physique, composées de deux enceintes, une contenant le sorbant
solide et I'autre faisant office de réservoir pour le fluide frigorigéne. Le mode de fonctionne-
ment est identique a celui des systéemes & adsorption physique. On retrouve ainsi un cycle
thermodynamique a quatre phases : chauffage - pressurisation, décomposition - condensation,

refroidissement - dépressurisation et synthése - évaporation [112].

Pour la gestion des différentes phases, les machines a4 adsorptions peuvent fonctionner
avec ou sans vannes entre les différentes enceintes. Dans la configuration sans vanne, le controle
du procédé est plus délicat mais ces systémes ont I'avantage d’étre extrémement simples et de
ne comporter aucune piéce mobile. Ils générent donc trés peu de nuisances sonores et sont trés
fiables.
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Dispositifs expérimentaux a sorption réalisés

On s’intéresse dans ce paragraphe aux systémes de réfrigération solaire qui ont été construits
et testés pour des applications en froid négatif ces quinze derniéres années.

Tamainot et Critoph (1997) [113| ont testé une machine de réfrigération a adsorption
utilisant le couple ammoniac / charbon actif. Tls ont produit, grace a ce systéme, un effet
frigorifique & -19,1 °C avec une température de source chaude égale a 110 °C et une température
de condensation de 24,5 °C avec un coefficient de performance solaire C'O P;4ire de 0,12.

Erhard et al. (1997) [114, 115] ont étudié un réfrigérateur a adsorption chimique utilisant
le couple ammoniac / chlorure de strontium, couplé & un capteur solaire de faible concentration
(C, =1,36) de 0,844 m?. Ce systéme a permis, avec un C'O Pyyqire variant entre 0,045 et 0,082,
de produire un effet frigorifique a une température proche de -10 °C avec une température de
source chaude de 110 °C et une température au condenseur d’environ 30 °C.

Sumathy et Zhongfu (1999) |116] ont développé un réfrigérateur a adsorption qui fonc-
tionne avec le couple méthanol / charbon actif, couplé a un collecteur solaire plan de 0,92 m?. Ce
systéme a produit 4-5 kg de glace par jour en collectant entre 17 et 19 MJ/m?de rayonnement
solaire avec un C'OP;4ire compris entre 0,1 et 0,12.

Li et al. (2002) |117] ont étudié une réfrigérateur a adsorption utilisant le couple méthanol
/ charbon actif couplé a une capteur solaire plan de 1,5 m?2. Ce dispositif a produit quotidien-
nement entre 7 et 10 kg de glace par jour en collectant 28 a 30 MJ d’énergie solaire. Cette
production frigorifique est réalisée avec un C'O P,y4ir compris entre 0,12 et 0,14.

Li et al. (2004) [118] ont développé un réfrigérateur solaire composé d’'une machine a
adsorption sans vanne qui utilise le couple méthanol / charbon actif et un capteur solaire plan
de 1 m2. Cette machine a produit sur une journée 4,5 kg de glace, en collectant 17,1 M.J d’énergie
solaire, avec un COP,y4ire de 0,13.

Khattab (2004) [119] a construit et testé une machine de réfrigération solaire, qu’il a
qualifiée de simple et bon marché, utilisant une machine a adsorption méthanol / charbon
actif. Différentes configurations du systéme ont été testées. Dans le meilleur des cas la machine
a produit 0,28 kg de glace a -1 °C sur une journée avec une température chaude de 130 °C et
une température de condensation de 33 °C. Dans ces conditions le COP;4ire €t le COP,uchine
sont respectivement égaux a 0,159 et 0,505.

Luo et al. (2005) [120] ont étudié durant 83 jours ensoleillés les performances d'un ré-
frigérateur a adsorption fonctionnant avec le couple méthanol / charbon, couplé a un capteur
solaire plan de 1,2 m?. Pendant ces jours d’essais, la machine a produit entre 3,2 et 6,5 kg de
glace en absorbant entre 15 et 23 MJ/m? de rayonnement solaire avec un C'O Pypqire cOmpris
entre 0,083 et 0,127.

Lepierres et al. (2005) [121, 122, 123, 111] ont congu, construit et testé un réfrigérateur
solaire couplant une machine & sorption chimique qui utilise comme mélange réactif le couple
BaCl, / ammoniac et deux capteurs solaires plans de 2 et 4 m?. Une campagne expérimentale de
93 jours a été menée permettant de produire un effet frigorifique a des températures inférieures

a -20 °C pendant 72 % des nuits avec un COP, 4. moyen sur cette période de 0,031.
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Zhao et al. (2008) [124] ont construit et testé un réfrigérateur a adsorption qui utilise le
couple méthanol / charbon actif avec I'adsorbant placé dans un collecteur solaire sous vide. Les
performances sont rapportées sur trois jours consécutifs de fonctionnement, avec une tempéra-
ture chaude maximal d’environ 110 °C et une température ambiante entre 14,6 °C et 20,2 °C.
Dans ces conditions de fonctionnement la machine a produit quotidiennement entre 87,5 et
98.9 kJ de froid a des température entre -3 et -5 °C avec un C'O P4 compris entre 0,114 et
0,121.

Rivera et al. (2011) [125, 126] ont développé un réfrigérateur solaire composé d’une ma-
chine & absorption discontinue ammoniac / nitrate de lithium et d’un capteur solaire cylindro-
parabolique de 2,54 m? d’ouverture avec une facteur de concentration géométrique de 3,3. Cette
machine a produit sur une journée 8 kg de glace avec une température d’évaporation de -11 °C
et un C'O Pypqire de 0,08. Ils ont également étudié les performances de cette machine en utilisant
un mélange ammoniac / nitrate de lithium / water. Avec ce dernier, la machine a atteint la

température froide de -8 °C avec un C'OP,y4ire compris entre 0,066 et 0,093.

Prototypes de machine de réfrigération thermoacoustique solaire

La valorisation de I’énergie solaire pour produire un effet frigorifique est une des appli-
cations potentielles des machines de réfrigération thermoacoustique. Cependant actuellement,
on ne recense que trés peu d’études expérimentales sur des réfrigérateurs thermoacoustiques
solaires.

Chen (2001) [127] a été le premier & concevoir et a tester un réfrigérateur thermoacous-
tique solaire. Le dispositif étudié consiste en un générateur d’onde et un réfrigérateur a onde
stationnaire couplé & un concentrateur parabolique. Le prototype avait été con¢u pour pro-
duire une puissance frigorifique de 50 W a des températures négatives. Le rayonnement solaire
concentré est directement absorbé par le milieu poreux du générateur d’onde. Cette solution
technologique permet de s’affranchir de I'utilisation d’un échangeur chaud mais elle nécessite
I'installation d’un vitrage pour que le rayonnement solaire pénétre dans la machine. Lors des
tests, les expérimentateurs ont rencontré des problémes d’étanchéité au niveau du résonateur
qu’ils n’ont pas réussi a résoudre. A cause de ces fuites de fluide de travail, les performances de
la machine obtenue expérimentalement sont bien inférieures aux objectifs de dimensionnement.
La machine a produit 6,2 W a 28,5 °C avec une température aux niveaux des échangeurs a
température ambiante de 30 °C et une température de source chaude de 550 °C. Un dispositif
de stockage frigorifique par chaleur latente avait été concu pour étre couplé au réfrigérateur.
Cependant, il n’a pas pu étre testé car les faibles performances de la machine n’ont pas permis
d’atteindre la température de cristallisation du matériau a changement de phase.

Adeff et Hofler (2000) [128] ont étudié le couplage entre une machine de réfrigération
thermoacoustique composée d’un générateur d’onde et d'un réfrigérateur a onde stationnaire
et un concentrateur solaire a réfraction de type lentille de Fresnel de 0,457 m de diamétre.
Comme pour le dispositif étudié par Chen, le rayonnement solaire concentré est directement

absorbé par le milieux poreux du générateur d’onde. Le systéme a été testé avec un flux solaire
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d’environ 650 W/m?, il a produit 2,5 W de puissance frigorifique a 5 °C avec des températures
des échangeurs ambiants de 23 °C et une températures de source chaude de 475 °C.

La société Aster Thermoakoestische Systemen [129| a con¢u une machine de réfrigération
thermoacoustique tri-therme qui fonctionne & des températures de source chaude d’environ
160 °C. Elle est composée d'un générateur d’onde multi-étages couplé a un réfrigérateur ther-
moacoustique. La température de source chaude nécessaire au fonctionnement de cette machine
est compatible avec I'utilisation de capteurs solaires a tube sous vide. La société Aster travaille
actuellement avec un fabricant de capteurs sous vide, pour concevoir et fabriquer un prototype

qui devrait étre testé au cours de 'année 2012.

1.6 Conclusion

Les machines de réfrigération thermoacoustiques ont fait I'objet de nombreuses études
expérimentales ces derniéres années mais a ce jour, aucune n’a été commercialisée. Ces machines
peuvent étre classées en fonction du type d’onde mis en ceuvre et de la source acoustique utilisée,
qui conditionne le type d’énergie nécessaire a leur fonctionnement (électrique ou thermique).
Les machines a onde progressive, de part le cycle thermodynamique qu’elles mettent en ceuvre,
permettent d’obtenir des performances plus élevées que celles a onde stationnaire. Cependant,
leur conception et leur fabrication est plus complexe (forme du résonateur acoustique). Le
couplage entre un générateur d’onde thermoacoustique et un réfrigérateur thermoacoustique
forme une machine frigorifique tri-therme capable de transformer I'énergie thermique issue
d’une source chaude en effet frigorifique. Dans ce cas, I’énergie consommeée a la source chaude
peut alors étre issue du rayonnement solaire.

Comme nous I'avons vu dans ce chapitre, la ressource solaire est extrémement importante
et il existe différents procédés pour collecter cette énergie. Les procédés par concentrations
sont, pour des raisons de température de fonctionnement, les plus adaptés a la conversion
thermodynamique de 1’énergie solaire que ce soit pour la production d’électricité ou de froid.
Parmi ces systémes, les concentrateurs ponctuels sont ceux qui permettent d’atteindre les plus
hauts taux de concentration et donc les températures les plus élevées au niveau de ’absorbeur.

Les différentes techniques de stockage de I’énergie thermique ont été présentées. Actuelle-
ment, les systémes de stockage qui sont les plus utilisés sont les procédés qui stockent 1’énergie
sous forme de chaleur sensible ou de chaleur latente. Le stockage par chaleur latente présente
I’avantage d'une densité de stockage importante a une température fixe qui est celle du chan-
gement de phase du matériau utilisé. Cette technologie est mature et commercialisée pour le
stockage frigorifique mais elle est encore au stade de la recherche pour les températures supé-
rieures a 300 °C.

Le systémes solaires de production de froid sont aujourd’hui principalement mis en ceuvre
pour assurer le rafraichissement ou la climatisation des batiments. On dénombre trés peu d’ins-
tallations pour la production de froid a température négative. Les systémes qui ont été étudiés

a ce jour sont principalement basés sur la technologie des réfrigérateurs tri-thermes a sorption.
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Définition du procédé
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2.1. Introduction

2.1 Introduction

Le travail entrepris dans le cadre du projet TACSOL intégre le développement d’outils de
dimensionnement pour les systémes de réfrigération thermoacoustiques solaires et la conception
et la fabrication d’un prototype expérimental.

Dans ce chapitre, nous proposons la description d’un modéle statique qui permet de
décrire le fonctionnement de I'ensemble du procédé. Ce dernier peut étre utilisé pour déterminer
les performances d'une installation existante ou pour aider au dimensionnement des éléments
du procédé. Il est ici utilisé pour réaliser la mise au point d’un systéme pour satisfaire un
besoin défini en froid. Une étude de sensibilité paramétrique est ensuite présentée. Enfin, un
dimensionnement mensuel est proposé.

La conception et la fabrication du prototype a mobilisé les différents membres du projet
TACSOL. Chacun des sous-systémes a été concu, par un des membres du projet, en fonction de
ces contraintes de fonctionnement propre mais également en considérant son intégration dans le
procédé global. Une description du prototype est réalisée dans la deuxiéme partie de ce chapitre
a travers I'analyse des choix technologiques qui ont été mis en ceuvre pour la conception de

chacun des sous-systémes.

2.2 Analyse énergétique d’'une machine de réfrigération

thermoacoustique solaire

2.2.1 Modélisation

Nous considérons dans ce modéle un réfrigérateur thermoacoustique solaire (fig. 2.1) com-
posé d'un concentrateur solaire, d’une cavité absorbeur, d’un générateur d’onde thermoacous-
tique, d’un résonateur, d’un réfrigérateur thermoacoustique et d’'un systéme de stockage frigo-
rifique. Les échanges d’énergies entre les différents sous-systémes sont représentés dans la figure
2.2.

Le concentrateur solaire et la cavité absorbeur

Pour que I'axe du concentrateur reste paralléle aux rayons solaires durant toute la période
d’ensoleillement, le concentrateur solaire est équipé d’un systéme de suivi du soleil suivant
deux axes. Le rayonnement solaire qui traverse 'ouverture du concentrateur est issu des deux
composantes de ce dernier, le rayonnement direct et le diffus. Dans ces conditions 1’énergie

solaire quotidienne disponible a I'entrée du concentrateur (Qsordispo), €St déterminée par :

Qsol dispo — dglobal Aouv conc (21)

Ot Iyjopar est I'irradiation solaire globale quotidienne moyenne dans un plan avec un suivi
solaire suivant deux axes, Aguucone €St la surface d’ouverture du concentrateur.
Avec la technologie des capteurs solaires a concentration, seule la composante directe du

rayonnement solaire peut étre valorisée. Nous supposons que la réflectivité du miroir () est

73



2. DEFINITION DU PROCEDE
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FIGURE 2.1: Représentation schématique des éléments du réfrigérateur thermoacoustique solaire
considérés dans la modélisation statique
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FIGURE 2.2: Flux d’énergie entre les éléments du réfrigérateur thermoacoustique solaire consi-
dérés dans la modélisation statique

uniforme sur toute la surface du concentrateur. Avec ces hypothéses, I’énergie utile quotidien-
nement collectée par le concentrateur (Qso couiect) €t celle réfléchie (Qgorrepi) par ce dernier sont

respectivement, calculées par :

Qsol collect — Idirect Aouv conc (22)

et

Qsol refl = X Qsol collect (23)

Ot 1gireer représente irradiation solaire directe quotidienne moyenne dans un plan avec
un suivi solaire suivant deux axes.

Le taux de concentration géométrique du concentrateur solaire (C,) est défini comme le
rapport de l'aire de 'ouverture du concentrateur A, cone €t celle de la tache focale (voir 1.3.2).
Nous considérons la surface de l'orifice de la cavité réceptrice A, s comme égale a la surface
de la tache focale dans le plan focal. La surface de I'orifice de 'absorbeur est alors déterminée

par :
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A

AOT abs — ouv conc (2‘4)
Cy

La cavité absorbeur recoit le rayonnement solaire concentré réfléchi par le concentrateur

(Qsoiresr)- Une partie de cette énergie est échangée avec le milieu ambiant sous forme de pertes

thermiques (Qpertabs) €t I'autre partie est transmise au fluide de travail au niveau de I’échangeur

chaud du générateur d’onde thermoacoustique (Q).,). Le bilan thermique en régime stationnaire

associé a ’absorbeur nous donne :

Qsolrefl + ch + Qpertabs =0 (25)

Nous supposons que les parois de la cavité réceptrice sont parfaitement isolées. Les pertes
thermiques de la cavité sont donc uniquement liées aux échanges convectifs et radiatifs entre
orifice de cette derniére et le milieu ambiant. La température de la cavité (7,,s) est supposée

uniforme. Avec ces hypothéses, les pertes de la cavité sont calculées par :

Qpert abs — Aor abs [aor abs (Tabs - Tamb) + €orabs O (bes - T;lmb)} (26)

Ol €,y aps €5t I’émissivité de 'orifice de ’absorbeur, o est la constante de Stefan-Boltzmann
et auraps st le coefficient d’échange convectif entre 'orifice et le milieu ambiant. Ce dernier est

calculé par la corrélation proposée par Penot et Le Quéré [130] :

Nu = aGr® (2.7)
et Nu
Qor abs = M (28)
dorabs

Ot Nu est le nombre de Nusselt, Gr est le nombre de Grashof calculé avec les propriétés
physiques de 'air a T,,,, Auir st la conductivité thermique de 'air a T),,,,, , dor aps €St le diameétre
de lorifice de la cavité absorbeur et a et b sont des coefficients empiriques déterminés en fonction
de I'angle entre la cavité et la plan tangent au sol. Pour un angle de 45°, on a a = 0,0605 et
b=0,316.

Le rendement de 1'absorbeur (7,,,) est calculé par le rapport entre I’énergie transmise au
fluide de travail de la machine thermoacoustique (Q).,) et I'énergie solaire absorbée par la cavité

qui est, dans ce cas, égale a I'énergie solaire réfléchie par le concentrateur (Qsorresr)-

| Qe |

Nabs = (29)
| Qsolrefl |

Le rendement de I’ensemble, concentrateur et absorbeur solaire, appelé rendement de
collecteur (1couect) est défini comme le rapport entre la chaleur transmise au fluide de travail (Q).y)

et I'énergie disponible a entrée du concentrateur (Qsol dispo)-

| Qg |

2.10
| Qsol dispo | ( )

Neollect =
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La machine de réfrigération thermoacoustique

Le générateur d’onde absorbe de la chaleur au niveau de sa source chaude (Q.), en
convertit une partie en travail acoustique (W, gene) et rejette de I'énergie thermique a sa source
froide (Qy,). L’application du premier principe de la thermodynamique en régime établi sur cet

élément nous donne :

Le rendement du générateur d’onde thermoacoustique est calculé par le rapport entre
le travail acoustique produit (W,.gzene) et I'énergie absorbée au niveau de I'échangeur chaud
(Qeg)- 11 peut également étre défini comme le produit du rendement de Carnot (7. 4en¢) €t du
rendement second principe du générateur (7,7 4¢n¢). Nous considérons que la température de la
source chaude du générateur thermoacoustique est égale a celle de 'absorbeur (T,) et que celle
de I’échangeur froid du générateur est égale a la température ambiante (Ty,,;). Le rendement
du générateur d’onde se calcule donc par :

Ngéné = M/g—cgjw = 11 géné Ne géné = TII géné (1 — j;i;ﬁ) (2.12)

Le travail acoustique qui transite par le résonateur est en partie dégradé en énergie ther-

mique a cause des frottements visqueux. Cette énergie thermique (Qperercs) €St évacuée, a
travers la paroi du résonateur, vers ’ambiance. L’établissement du bilan thermique en régime

stationnaire sur ce sous-systéme donne :

Wacgéné + Wacréfm' + Qpertrés =0 (213)

Le rendement du résonateur (7)), est défini comme le rapport entre le travail acoustique

en entrée du réfrigérateur et celui a la sortie du générateur d’onde.

" o | Wacréfri ‘
res —
‘ Wacgéné |

Le réfrigérateur thermoacoustique consomme le travail acoustique que lui fournit le réso-

(2.14)

nateur (Wyerepri), pour pomper de la chaleur a sa source froide (Qf,) et en rejeter a sa source

chaude (Q..). L’écriture du bilan énergie en régime stationnaire sur ce composant donne :

Wacréfri + er + ch =0 (215)

Nous considérons que la température de la source chaude du réfrigérateur est égale a
la température ambiante (75,,;,). La température de la source froide (7%,) est, elle, calculée a
partir de la température de consommation de I'effet frigorifique (Teonso) par I’équation suivante,
Tt = Teonso — ATvonso—fr- Ot AT pps0—fr, est la différence de température entre la source
froide et le la température de consommation ; elle est utilisée dans ce modéle pour prendre en
considération les différents échanges thermiques entre I’échangeur froid du réfrigérateur et le

milieu a refroidir. Le Coefficient Opérationnel de Performance du réfrigérateur (COP,¢y,;) peut
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étre calculé en divisant la puissance absorbée a la source froide (()y,) par la puissance acoustique
en entrée du réfrigérateur (Wyerefri), mais il peut également étre défini comme le produit du
COP de Carnot (COP,,¢sr;) et du rendement second principe du réfrigérateur (9ry,¢ri)-

T T T
COP,¢pri = 1@l = N11véfri COPvépri = Nitréfri !

| Wacréfm' | Tamb - Tfr

Le rapport entre I'énergie thermique pompée a la source froide (Qy,) et celle absorbée a

(2.16)

la source chaude (Q.,), nous donne le COP3L ..~ c’est-a-dire celui de Pensemble constitué
du générateur d’onde, du résonateur et du réfrigérateur (voir 1.2.2). Il est également égal au
produit du rendement ou du COP des différents sous-systémes qui constituent la machine de
réfrigération thermoacoustique (7yené, Nres €6 COPrgpri)-

COP?’T = % = Tlgéné Mres COPTéfM (217)

machine ~ Q
cg

Le stockage frigorifique

L’effet frigorifique produit par le réfrigérateur (Q)s.) est en partie consommé pendant le
temps de production, c’est la consommation directe (Qeonsodirect), alors que I'autre partie est
stockée (Qsiocr) pour satisfaire la demande en froid quand le réfrigérateur ne fonctionne pas
(absence d’ensoleillement). Le stockage thermique permet de dissocier les temps de production
des temps de consommation. Cependant, cet élément (généralement volumineux par rapport
aux autres sous-systémes) introduit des apports thermiques liés aux échanges entre la paroi du
stock et le milieu ambiant. L’effet frigorifique qui a été stocké durant la phase de production
(Qstock) €st en partie consommé par les apports thermiques (Qpert stock) alors que I'autre partie
est consommeée par la charge thermique lorsque le réfrigérateur ne fonctionne pas, c’est la
consommation différée (Qconsoaif). Le bilan thermique en régime stationnaire sur la cuve de

stockage, donne :

0= er + Qconso direct T Qconso dif + Qpert stock — Qf?“ + Qconso direct T Qstock (218)

L’énergie totale consommeée est la somme de la consommation directe et de la consom-
mation différée, Qconso = Qconsodirect + Qeonsodif- On considére une puissance frigorifique a
fournir <Qconso> constante. En introduisant le temps d’ensoleillement quotidien moyen sur la
période simulée (fens01), 'énergie frigorifique consommeée pendant le temps de production et
celle consommeée pendant le temps d’arrét de la machine frigorifique peuvent étre calculées

respectivement par :
Qconsodirect - Qconso tensol (219)

et

Qconsodif - Qconso (tjour - Zfensol) (220)

Le rendement du stockage frigorifique (7stocx) est défini comme le rapport entre I’énergie

consommeée quand le réfrigérateur n’est pas en fonctionnement et I'effet frigorifique stocké :
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Qconso dif Qpert stock
Nstock = =1- — 2.21
' Qstockz Qstock ( )

En introduisant la densité énergétique du stockage frigorifique (Ssock), il est alors possible
de calculer le volume minimal de stockage pour fournir une puissance frigorifique continue. Il
représente le volume minimal a mettre en ceuvre pour pourvoir fournir durant 24 h une puissance

frigorifique constante.

Vstock’min == Cﬁ?StOCk (222)
stock

Performance globale et puissance de la machine

On définit le C'O P45 de Uinstallation comme le rapport entre effet frigorifique consommé
(Qeonso) €t 1'énergie solaire disponible a I'ouverture du concentrateur solaire (Qsodispo) (VOIr
1.5.2).

COPsolaire = M (223)
Qsol dispo

On considére que la machine de réfrigération thermoacoustique ne fonctionne que pendant
le temps d’ensoleillement ; il est donc possible de calculer la puissance moyenne a fournir a la

source chaude (ch> et la puissance frigorifique moyenne produite (er> respectivement par :

: Qc
Qo = 2 (2.24)
ensol
et 0
Q= t_fl (2.25)

2.2.2 Simulation — Résultats

A partir des équations du modéle statique présenté dans la section précédente, un outil de
simulation a été développé dans 'environnement EES (Engineering Equation Solver). Ce dernier
est utilisé dans ce paragraphe pour réaliser des calculs de dimensionnement d’installations en

considérant différentes configurations et différentes conditions de fonctionnement.

Conditions de simulation

L’objet de cette étude est d’évaluer I'intérét de I'utilisation d’un réfrigérateur thermoa-
coustique solaire couplé a une cuve de stockage frigorifique pour satisfaire un besoin défini en
effet frigorifique avec des conditions météorologiques particuliéres. Nous avons choisi comme
conditions d’ensoleillement et climatiques les données météorologiques fournies par le logiciel
CALSOL [131], pour la ville de Perpignan (France). Afin de définir un cas standard, nous avons
déterminé les ordres de grandeur des parameétres d’entrées a partir des études bibliographiques

que nous avons menées sur les collecteurs solaires (voir 1.3), les machines thermoacoustiques
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(voir 1.2.4 et 1.5.3) et les stockages frigorifiques (voir 1.4.2). Ces paramétres d’entrées et les
ordres de grandeur considérés sont résumés dans le tableau 2.1.

Le besoin frigorifique & satisfaire est une puissance frigorifique constante de 250 W a
—20 °C ce qui correspond approximativement aux apports thermiques d’une chambre froide de
petite dimension (environ 1 m?®) destinée a la conservation & basse température des aliments
[132].

TABLE 2.1: Données d’entrées des simulations statiques simplifiées

Parameétres d’entrées Cas standard Gan}m.e de
variation

Irradiation quotidienne globale (Zyppar) 6,18 kWh /m?

Irradiation quotidienne directe (Igirect) 4,36 kWh /m?

Temps moyen d’ensoleillement quotidien (¢qps01) 6,81 h

Température ambiante (7,,;) 15,4 °C

Puissance frigorifique a fournir <Qconso) 250 W

Température de consommation de la puissance .
.. - 20 °C

frigorifique (Teonso)

Température de 'absorbeur (7,) 700 °C [200 - 1 000 °C]

Ecart de température entre I’échangeur froid et la

consommation (AT, onso— ) 10K 020 K]
Réflectivité du concentrateur (x) 0,92

Taux de concentration (C,) 1 500 [50 - 2 000]
Rendement second principe du générateur (77 g¢ne) 0,2

Rendement de transmission du résonateur (7;.s) 0,6

Rendement second principe du réfrigérateur 0.3

(Nr1réfri) ’

Rendement du stockage et circuit froid (nsock) 0,8

Densité énergétique du stockage (Bsiock) 40 kW.h/m?

Nous supposons constants : les rendements second principe du générateur d’onde et du
réfrigérateur thermoacoustique, le rendement du résonateur et le rendement du stockage fri-
gorifique. En outre, les simulations ont été réalisées en considérant que l'orifice de la cavité

absorbeur rayonne comme un corps noir a la température de cette derniére sur I’environnement

(5orabs - 1)

Cas standard

Les paramétres de dimensionnement obtenus a partir de la simulation réalisée avec le
modéle stationnaire dans les conditions du cas standard sont résumés dans le tableau 2.2. Pour
satisfaire la demande constante en puissance frigorifique de 250 W en considérant les conditions
météorologiques annuelles moyennes de la ville de Perpignan, la surface d’ouverture du concen-
trateur (Ayuycone) doit étre de 13,9 m? (diamétre d’environ 4,2 m dans le cas d’une ouverture
circulaire), ce qui implique, avec le taux de concentration imposé, une surface d’ouverture de la

cavité absorbeur (A qps) de 9,23.102% m? (diamétre d’environ 0,11 m dans le cas d’une ouver-
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ture circulaire). Dans ces conditions, le volume minimal de stockage (Viiockmin) pour assurer la
disponibilité de la puissance frigorifique durant 24 h est de 0,134 m?®. La puissance thermique

consommeée a la source chaude (ch) est de 7 659 W pour produire une puissance frigorifique

(er) de 1 039 W. Cette derniére est plus de quatre fois supérieure a la puissance frigorifique
consommeée. Cette différence s’explique par le fait que la période de production est bien plus
courte que celle de consommation et qu'une partie de l'effet frigorifique produit est consommé

par les apports thermiques au niveau du systéme de stockage.

TABLE 2.2: Résultats du pré-dimensionnement d’un réfrigérateur thermoacoustique solaire pour
satisfaire une demande en puissance frigorifique constante de 250 W a -20 °C dans les conditions
d’ensoleillement annuel moyen de Perpignan

‘ Caractéristique ‘ Valeur ‘
Surface d’ouverture du concentrateur (Aguy conc) 13,9 m?
Surface d’ouverture de la cavité réceptrice (Ao aps) 9,23.10% m?
Volume minimal de la cuve de stockage (Vitock min) 0,134 m?®

Puissance thermique échangée a 1’échangeur chaud du générateur (ch) 7659 W

Puissance thermique échangée a 1’échangeur froid du réfrigérateur (er) 1039 W

Les flux d’énergie échangés entre les éléments calculés lors de la simulation sont repré-
sentés dans la figure 2.3. Pour fournir les 21,6 MJ d’effet frigorifique consommés a -20 °C
(Qconso), la machine thermoacoustique produit 25,5 MJ de froid au niveau du réfrigérateur
(Qfr) en consommant 187,8 MJ d’énergie thermique & sa source chaude (Q.,) et en rejetant
a la source intermédiaire 161,3 MJ au niveau du générateur (Qy,) et 41,4 MJ au réfrigérateur
(Qcr). Pour alimenter la machine thermoacoustique le concentrateur collecte 217,4 MJ d’énergie

solaire (Qsol cottect) sur les 308,1 MJ disponibles sur la surface d’ouverture du collecteur solaire

(Qsol dispo) .

QCO“SO
21,6 MJ
sul difus Q
— M ert conc B pert stock
=90,7 MJ _ l% r‘t‘ iy 12*’“2‘ ‘K,SIJ =3,9MJ Stockage
- - 161 IMI Qe frigorifique
=10,6 MJ Q, =255MJ
sol dispo
=308,1 MJ
Concentrateur Cav1te absorbeur Générateur Résonateur Refrlgerateur

FIGURE 2.3: Flux d’énergie entre les éléments calculés par la simulation stationnaire dans les
conditions du cas standard

Les critéres de performance calculés a partir de la simulation statique avec les données
d’entrées du cas standard sont résumés dans le tableau 2.3. Dans ces conditions, le rendement
du collecteur solaire (7eopect) est de 0,61 avec un rendement d’absorbeur (74) de 0,94. Le COP
de la machine (C’OP3T ) est de 0,14 avec un rendement de générateur (1ye,¢) de 0,14 et

machine
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2.2. Analyse énergétique d’'une machine de réfrigération thermoacoustique solaire

un COP du réfrigérateur (COP,¢s,;) de 1,61. Enfin le COP solaire de 'ensemble du procédé
(COPsoraire) est de 0,07,

TABLE 2.3: Performances simulées d’une machine thermoacoustique solaire en régime station-
naire

’ Critére \ Valeur ‘
Rendement de I'absorbeur (745 = 1Q¢l/|Qq01resil) 0,94
Rendement de collecteur (neopect = 19¢8!/|Qs0i aispol) 0,61
Rendement du générateur d’onde (1)g¢pe = Wacoénel/|Qeel) | 0,14
COP du réfrigérateur (COP,¢fri = Qs l/|Woerepril) 1,61
COP de la machine (COP3! .~ = 1Qs:/1q.,) 0,14
COP solaire (CO Psgraire = |Qconsol/|Quo aispol) 0,07

Un grand nombre des paramétres d’entrée du modéle est imposé, soit par les conditions
météorologiques (ensoleillement, température ambiante, etc. .. ), soit par la demande a satisfaire
(température de consommation de 'effet frigorifique et puissance frigorifique consommeée) soit
encore par les limites technologiques des composants du procédé (réflectivité des miroirs, ren-
dements seconds principes, etc...). Les autres paramétres d’entrée sont également contraints
par des limites physiques mais ils peuvent étre modifiés en fonction des technologies mises en
ceuvre pour les composants du procédé. Ainsi, la température de la source chaude (T,) et le
taux de concentration géométrique du concentrateur (C,) sont des paramétres de conception
qui peuvent étre modifiés en fonction des technologies de collecteur et d’absorbeur solaire uti-
lisées. Il en est de méme pour la différence entre la température de la consommation et celle de
la source froide (AT onso—fr), qui dépend directement du type de stockage utilisé.

Dans le paragraphe suivant, nous étudions I'impact de la variation de ces trois parameétres

sur les performances simulées du systéme.

Etude de sensibilité paramétrique

Une étude de sensibilité paramétrique a été menée en considérant les variations succes-
sives, du taux de concentration (Cj), de la température de la source chaude de la machine
thermoacoustique (7,,) et de la différence entre la température de la consommation et celle de
la source froide (AT onso—fr) (tab. 2.1).

La figure 2.4, représente ’évolution du COP solaire (C'O Piyqire) de U'installation en fonc-
tion de la température de la source chaude pour différents taux de concentration. On remarque
que pour chacun d’eux, la courbe présente un optimum. Ce dernier est d’autant plus élevé
et atteint a plus haute température que le taux de concentration géométrique est grand. En
effet, comme on peut le voir sur la figure 2.5, le COP de la machine (COP3L ,. ) croit avec
I’augmentation de la température chaude mais avec une pente plus faible a haute température.
Le rendement de la cavité de absorbeur (7,5s) diminue avec 'augmentation de la température
avec une pente d’autant plus forte que le taux de concentration est faible et que la température
de la source chaude est élevée. Cette diminution du rendement de I'absorbeur s’explique par

I'augmentation des pertes thermiques de celui-ci (Qperraps) avec augmentation de la différence

81



2. DEFINITION DU PROCEDE

entre sa température et celle du milieu ambiant. Ces pertes thermiques sont directement pro-
portionnelles a la surface d’ouverture de la cavité absorbeur qui dépend directement du taux
de concentration. Ainsi, quand le taux de concentration est faible, la surface d’ouverture de la
cavité est grande et les pertes thermiques a travers cette derniére sont élevées. Pour chaque
taux de concentration 'optimum du CO Py, est atteint quand le produit du COP3T . “par
Nabs €St maximal.

A titre d’exemple, le CO Pypire maximal avec un taux de concentration de 50 est de 0,041.
Il est atteint a 295 °C avec un COP3T ..~ de 0,095 et un rendement de 1’absorbeur de 0,780.

Pour un taux de concentration de 2000, de CO P,y 4 maximal est de 0,073. 11 est atteint a
858 °C avec un COP3! de 0,144 et un rendement de I'absorbeur de 0,918.

achine

0,08 1 COP.

solaire

0,07 C -
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FIGURE 2.4: Evolution du COPjyire calculé par la simulation stationnaire en fonction de
la température de la source chaude de la machine thermoacoustique pour différents taux de
concentration
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FIGURE 2.5: Evolutions du COP3T et du rendement de I'absorbeur calculés par la simu-

achine
lation stationnaire en fonction de la température de la source chaude de la machine thermoa-

coustique pour différents taux de concentration

La figure 2.6 représente 1’évolution de la surface d’ouverture du concentrateur (Ayuy conc)
en fonction de la température de source chaude pour différents taux de concentration. La
demande en effet frigorifique restant constante pour tous les cas de cette étude, a optimum du

COP;y14ire correspond un minimum de surface d’ouverture de concentrateur. En effet lorsque les
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performances de la machine thermoacoustique solaire sont élevées, la consommation d’énergie
thermique a la source chaude diminue et il est alors possible de réduire la surface de captation
du rayonnement solaire.

A titre d’exemple pour un taux de concentration de 50, optimum de surface d’ouverture

2

du concentrateur est de 23,85 m? alors qu’elle est de 13,38 m? pour un taux de concentration

de 2000.

507 Ay cone (0F)
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FIGURE 2.6: Evolution de la surface d’ouverture du concentrateur calculée par la simulation
stationnaire en fonction de la température de la source chaude pour différents taux de concen-
tration

La figure 2.7 montre I’évolution du COP solaire (C'O Piyyjgre ), du COP machine (C’OP%Tachme)
et de la surface d’ouverture du concentrateur (Ayuyconc) €n fonction de la différence entre la

température de consommation de l'effet frigorifique et celle la source froide.

0207 cop COPY' Ay one @) [ 20

machine
- COPsoIaire L18
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FIGURE 2.7: Evolutions du COP solaire et de la surface d’ouverture du concentrateur calculés
par la simulation stationnaire en fonction de la différence entre la température de consommation
de Deffet frigorifique et celle de la source froide

Lorsque cette différence de température augmente, la température de la source froide de
la machine thermoacoustique diminue; cette baisse de température entraine une diminution
du COP3? .. . Le rendement des autres composants du procédé n’étant pas impacté par la
variation de ce parameétre, le CO P;4ire diminue de la méme proportion que celui de la machine.
Cette diminution des performances de la machine entraine une augmentation de la consomma-
tion en énergie thermique au niveau de la source chaude et donc un accroissement de la surface

d’ouverture du concentrateur solaire pour fournir cette énergie.
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Dans le cas idéal ot il n’y a pas de différence entre la température de consommation et celle
de la source froide (AT ons0—fr = 0), le COP solaire est de 0,094 avec un COP machine de 0,181
et une surface d’ouverture de concentrateur de 10,37 m?2. Pour une différence de température
de 20 K, le COP,y14ire n'est plus que de 0,055 avec un C’OP,;?;CMM de 0,107 et une surface

d’ouverture de concentrateur de 17,62 m?2.

Dimensionnement statique mensuel

Un dimensionnement mensuel du procédé a été réalisé en appliquant les conditions de
fonctionnement définies pour le cas standard (tab. 2.2) et en considérant les conditions météo-
rologiques mensuelles moyennes de la ville de Perpignan. La figure 2.8 représente les conditions
d’ensoleillement mensuelles moyennes. L’irradiation globale et directe comme le temps d’en-
soleillement présentent deux extrémums, un maximum au mois de juillet et un minimum en
décembre. On observe une tendance similaire pour la température mensuelle moyenne de lair

(fig. 2.9) avec un maximum en juillet et un minimum au mois de janvier.
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FI1GURE 2.8: Irradiation solaire globale, irradiation solaire directe et temps d’ensoleillement
mensuels moyens a Perpignan
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FIGURE 2.9: Température de 'air mensuelle moyenne a Perpignan
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Les performances de la machine sont directement impactées par les variations de tem-
pérature des sources. Dans ces simulations, les températures de la source chaude comme celle
de la source froide sont fixes (respectivement 700 et -30 °C), seule la température de la source
intermédiaire (la température ambiante) varie (fig. 2.9). La figure 2.10 représente le COP3T ,
et le COPypaire mensuel. Le COP3T .. "est d’autant plus élevé que la température de la source
intermédiaire est basse. Le rendement de 'absorbeur (7,) est impacté par la variation de cette
température et par la variation du temps d’ensoleillement. En effet, le flux échangé sous forme
de pertes thermiques entre la cavité et le milieu ambiant augmente lorsque la différence de tem-
pérature entre ces deux milieux croit et I’énergie échangée a travers ces pertes est directement
proportionnelle au temps de fonctionnement de la machine et donc au temps d’ensoleillement.
Le rendement de I'absorbeur est donc favorisé par une température ambiante élevée et un temps
d’ensoleillement court. Avec les données météorologiques moyennes que nous utilisons, ces deux
conditions ne sont jamais réunies, ainsi la variation du rendement de I’absorbeur est trés faible
au cours de I'année avec un maximum de 0,947 atteint en janvier et un minimum de 0,929 en
juillet. Les performances globales du procédé qui sont dans ce cas évaluées par le CO P,y qire,
sont donc plus élevées lorsque la température ambiante est faible et le temps d’ensoleillement
court, c’est-a-dire durant la période hivernale.

A titre d’exemple, pour le mois de juillet le CO Pygjaire est de 0,058 avec un COP3L

de 0,113 alors que pour le mois de janvier, le COPypaire est de 0,097 avec un COP3L . de
0,165.
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FIGURE 2.10: COP3T .. et COPjyaire mensuels calculés par les simulations stationnaires en

considérant les conditions météorologiques mensuelles moyennes de Perpignan

La figure 2.11 représente les puissances thermiques échangées au niveau de I’échangeur
chaud et de I’échangeur froid de la machine thermoacoustique. Pour satisfaire un méme besoin
en puissance frigorifique sur 24 h, plus la période de production est courte, plus la puissance

frigorifique produite par la machine (er> doit étre importante. La puissance absorbée au

niveau de I’échangeur chaud <ch) dépend également du temps d’ensoleillement mais aussi
du COP,4chine- Pour produire le méme effet frigorifique, 1’énergie thermique consommée a la

source chaude (Q.,) est d’autant plus importante que le COP3T est faible.

machine
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Comme on l'observe dans la figure 2.11, les puissances absorbées a la source chaude
et a la source froide sont plus faibles en période estivale qu'en hiver. Une machine capable
d’absorber 5 851 W a sa source chaude pour produire une puissance frigorifique de 661 W
permet de satisfaire la demande en effet frigorifique en juillet alors qu’il faut mettre en ceuvre
une machine permettant d’absorber 9 763 W et de produire 1 564 W de puissance frigorifique

pour satisfaire la méme demande en décembre.
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10000 " Q, ' 1600
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FIGURE 2.11: Puissances thermiques mensuelles échangées au niveau de ’échangeur chaud et
de I’échangeur froid calculées par les simulations stationnaires en considérant les conditions
météorologiques mensuelles moyennes de Perpignan

La figure 2.12 représente la surface d’ouverture du concentrateur (Ayupcone) €t le volume
de stockage (Vioer) & mettre en ceuvre. La surface d’ouverture du concentrateur doit collec-
ter suffisamment d’énergie solaire pour alimenter la machine thermoacoustique, elle est donc
d’autant plus faible que l'irradiation directe moyenne journaliére et que les performances de la
machine sont élevées. Le systéme de stockage permet de stocker une partie de 'effet frigorifique
produit durant la période d’ensoleillement pour assurer la continuité de I’approvisionnement en
froid pendant les périodes d’arrét de la machine thermoacoustique. La capacité du stockage est
directement proportionnelle a son volume, ainsi lorsque le temps d’ensoleillement est court, le
volume de stockage & mettre en ceuvre est important pour pouvoir assurer ’approvisionnement

pendant un longue période sans production.

Une surface d’ouverture du concentrateur de 11,25 m? permet de collecter suffisamment
d’énergie pour satisfaire la demande en effet frigorifique en avril alors qu’il faut une surface de
plus de 19 m? en décembre. Le volume de stockage & mettre en ceuvre et de 0,107 m? en juillet
alors qu’il doit étre de 0,152 m?® en décembre pour satisfaire la demande constante en puissance
frigorifique de 250 W.

Le dimensionnement doit donc étre réalisé en fonction de la période d’utilisation souhaitée.
Le systéme est alors dimensionné pour pouvoir satisfaire la demande le mois ou l'irradiation
solaire est la plus faible. Cependant, Il faut prévoir un systéme de régulation du flux solaire en
amont de I'absorbeur, afin d’assurer le bon fonctionnement de la machine lorsque l'irradiation

solaire est plus élevée.
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FIGURE 2.12: Surface d’ouverture du concentrateur solaire et volume du systéme de stockage
mensuels calculés par les simulations stationnaires en considérant les conditions météorologiques
mensuelles moyennes de Perpignan

2.3 Description du prototype expérimental

2.3.1 Introduction

Dans le cadre du projet TACSOL, un prototype de réfrigérateur thermoacoustique solaire
couplé a un stockage frigorifique a été concu et construit. L’objectif de cette installation est de
produire une puissance frigorifique créte d’environ 1 kW a -30 °C. La figure 2.13 représente un
schéma de principe de l'installation expérimentale et de ses principaux composants. Celle-ci est
principalement composée :

— d’un systéme optique de captation et de concentration du rayonnement solaire,

d’un modulateur de flux solaire,

— d’une cavité absorbeur,

— d’une machine de réfrigération thermoacoustique,

d’un stockage frigorifique.

Le dimensionnement et la construction des divers composants ont été réalisés par les
différents partenaires du projet en fonction de leurs compétences. Ainsi, ’équipe du laboratoire
PROMES a eu en charge I'adaptation du systéme de captation solaire et 1’étude et la fabrication
du modulateur de flux. Le personnel de la société Hekyom et les membres de I'équipe de 'TPNO
ont dimensionné et fabriqué la machine de réfrigération thermoacoustique. Le LaTEP a concu
et construit la boucle de stockage frigorifique. Enfin, le bureau d’étude de I'IlPNO a réalisé
I'intégration mécanique de tous les composants du procédé.

L’ensemble a été assemblé sur le site du laboratoire PROMES a Odeillo (Pyrénées Orien-
tale, France). Ce site expérimental, localisé sur le plateau Cerdan a environ 1500 m d’altitude,
jouit de conditions d’ensoleillement trés favorables pour I'étude des systémes solaires a concen-
tration. En effet, dans cette région, du fait de l'altitude, le flux solaire direct incident (DN,
Direct Normal Irradiation) peut dépasser les 1000 W /m?.

Dans ce chapitre, une description des différents éléments du prototype et de leurs modes

de fonctionnement est présentée et les principaux choix technologiques et de conception qui ont
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Réfrigérateur
thermoacoustique

Cavité

Systéme de concentration solaire

FIGURE 2.13: Schéma de principe du prototype de réfrigérateur thermoacoustique solaire couplé
a un stockage frigorifique

été retenus sont discutés.

2.3.2 Le systéme de captation solaire
Introduction

Le systéme de captation solaire collecte et concentre le rayonnement solaire pour alimen-
ter la source chaude du générateur d’onde thermoacoustique. Dés le début du projet, le choix a
été fait de concevoir une machine de réfrigération thermoacoustique avec une source chaude a
une température d’environ 700 °C. Cette température de source chaude élevée permet d’espérer
atteindre de hauts Coefficients Opérationnels de Performance pour la machine de réfrigération
thermoacoustique (COPSL . ) (voir 1.2.2). Cependant, pour atteindre ce niveau de tempéra-
ture, un concentrateur solaire a haut taux de concentration est nécessaire. Il n’était pas question
dans ce projet de concevoir un concentrateur solaire spécifique. Ainsi, un des concentrateurs
paraboliques dont dispose le laboratoire PROMES a été mobilisé et modifié pour accueillir la
machine thermoacoustique. Pour des raisons de disponibilité et de compatibilité des puissances,
le concentrateur parabolique qui a été choisi est celui qui a été concu et exploité pour le projet
EnviroDish |78, 133]. Cette parabole est équipée d’un systéme de suivi solaire suivant deux axes
qui permet d’orienter I’axe de la parabole continuellement en direction du soleil. Ce concentra-
teur avait été initialement congu pour accueillir & son foyer un moteur Stirling. I.’adaptation

pour le projet TACSOL nécessite de remplacer ce moteur par la machine thermoacoustique.

Apreés que le moteur Stirling eut été retiré du chassis du concentrateur, le systéme automa-
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tique de suivi solaire n’a plus fonctionné. Il semblerait que le programme de controle/commande
qui pilote 'orientation de la parabole utilise des informations provenant de capteurs disposés
sur le bloc moteur. L’écriture d’un nouveau programme de suivi solaire pour ce concentrateur
nécessitait des moyens humains qui n’ont pas pu étre mobilisés sur la période du projet. Une
solution alternative a alors été proposée par ’équipe de PROMES. Le concentrateur est situé
a proximité du champ d’héliostats du four solaire d’Odeillo. Il a donc été proposé d’orienter le
concentrateur sur une position fixe en direction d’un des héliostats et d’utiliser ce dernier pour
assurer le suivi solaire. Le systéme de captation et de concentration obtenu est alors un procédé
a double réflexion analogue a ceux mis en ceuvre pour les fours solaires. Cette solution techno-
logique avait I’avantage d’étre rapide et facile & mettre en place. Elle présente néanmoins deux
inconvénients majeurs. L’alignement entre 1’héliostat choisi et la parabole n’est pas dans I'axe
nord/sud comme celui du four solaire mais un axe nord-ouest/sud-est. L’héliostat n’ayant pas
été concu pour fonctionner suivant cet axe, ses inclinaisons maximales permettent d’insoler le
concentrateur uniquement durant quelques heures en milieu de journée (3 a 4 heures entre juillet
et octobre). Le temps de fonctionnement quotidien moyen de la machine est donc fortement
réduit. De plus, cette configuration rend I’ensemble complexe et augmente considérablement la
surface de réflexion du systéme optique ce qui ne serait pas envisageable pour une application
commerciale. Cette solution était donc attractive pour mener a bien les essais expérimentaux
avant la fin du projet TACSOL mais elle ne peut étre considérée que comme une étape avant
I’étude d'une machine équipée d'un concentrateur a simple réflexion.

Les variations de flux solaire direct peuvent étre extrémement brutales et nombreuses au
cours d’une journée. Le flux solaire concentré peut, a cause d’un passage nuageux, passer de la
puissance créte a presque zéro en quelques secondes et inversement. Ross et al. [134] rapportent,
aprés une campagne expérimentale d’un Dish-Stirling de 120 jours sur une période de 6 mois,
que méme dans le désert sec de Richland aux Etats-Unis et ce malgré la perception de temps
clair, seulement 10 % des jours d’essais n’avaient pas été significativement impactés par de
fortes variations du DNI. Pour protéger 'absorbeur solaire des risques de surchauffe liés a ces
fortes fluctuations de flux et pour réguler la température de ce dernier, un modulateur de flux
solaire a été placé entre le concentrateur et la cavité absorbeur.

Pour ce prototype le systéme optique est alors composé :

— d’un concentrateur a double réflexion,

— d’un modulateur de flux,

— d’une cavité absorbeur.

Dans la suite de ce paragraphe nous décrirons ces différents composants, excepté I’absor-

beur solaire, qui sera présenté avec la description de la machine thermoacoustique solaire.

L’héliostat

L’héliostat utilisé est un des 63 héliostats du four solaire d’Odeillo (fig. 2.14). 11 est com-
posé de 180 miroirs plans fixés sur un chassis de 7 m de large sur 6,5 m de haut pour une

surface de réflexion d’environ 45 m? (fig. 2.15). Il est orienté selon deux axes pour suivre le
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soleil et réfléchir le rayonnement solaire direct en direction de I'axe de la parabole. Pour ces
essais expérimentaux, il est piloté a partir des coordonnées calculées de la position de soleil. La

distance entre le centre du concentrateur et ’héliostat choisi est d’environ 100 m.

FIGURE 2.14: Photographie du champ F1iGURE 2.15: Photographie dun rang
d’héliostats du four solaire d’Odeillo d’héliostats du four solaire d’Odeillo

Le concentrateur

Le concentrateur utilisé pour cette campagne expérimentale est un concentrateur qui a
été fabriqué pour étre couplé a un moteur Stirling dans le cadre du projet EnviroDish. La
parabole est composée d’une structure en fibre de verre sur laquelle sont collés des miroirs
de 8 mm d’épaisseur. C’est un concentrateur parabolique de 8,5 m de diamétre et de 4,52
m de distance focale (distance entre le centre de la parabole et son foyer) avec un taux de
concentration géométrique (C,) d’environ 2500 (pour la définition du taux de concentration
voir 1.3.2). Sa surface réfléchissante n’est pas une parabole unique mais est composée de 10

anneaux paraboliques concentriques de focales 1égérement différentes (fig. 2.16).

Anneaux paraboliques

Point focal

FIGURE 2.16: Schéma de principe du FIGURE 2.17: Photographie du concentra-

concentrateur parabolique teur avec les bandes non réfléchissantes en
périphérie du miroir avant le démontage du
moteur Stirling [135]

Pour réduire le flux solaire réfléchi et le rendre conforme a celui nécessaire pour 1’ali-
mentation du générateur d’onde, le diamétre de la surface réfléchissante a été réduit & 4 m en

collant des bandes opaques non réfléchissantes sur la périphérie du concentrateur (fig. 2.17).
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Alinsi, seuls les trois anneaux paraboliques centraux sont utilisés. Ces éléments sont définis par

leur diamétre intérieur et extérieur et ’équation 2.26 pour décrire leur courbure [67].
Z,=A(X?+Y}))+B (2.26)

Ou X,, Y; et Z; sont les coordonnées de ’élément dans le repére (z, y, z) et A et B sont
les coefficients pour décrire la courbure de 1’élément (fig. 2.16). Les valeurs numériques de ces

coefficients et des diamétres caractéristiques des anneaux sont présentées dans le tableau 2.4.

TABLE 2.4: Caractéristiques géométriques des anneaux du concentrateur [67]

| Anneau | Diameétre intérieur (m) | Diamétre extérieur (m) | A (m?) ‘ B (m)
1 0 2,5982 5,51450314.102 0
2 2,5982 3,9196 5,53423878.1072 | -3,33093007.10*
3 3,9196 47124 5,53073074.107 | -1,08357778.10°

Une campagne de mesures optiques a été menée sur ce concentrateur en 2005 dans le
cadre des travaux de thése de Nepveu [67]. Celle-ci a permis de déterminer la réflectivité totale
de la parabole qui a été mesurée a 0,925 au lieu de 0,94 annoncé par le fabricant. Pour mesurer
les erreurs macroscopiques (0gope) de la surface réfléchissante, il a mis en ceuvre une méthode
développée par le DLR, (Centre Aérospatial Allemand) appelée “color coded target” (pour la
définition des erreurs macroscopiques voir 1.3.2). Les mesures réalisées ont permis de caractériser
les défauts optiques de 71 % de la surface utile de la parabole. Les erreurs macroscopiques

moyennes pour les trois anneaux centraux de la parabole sont données dans le tableau 2.5.

TABLE 2.5: Erreurs macroscopiques moyennes par anneau du concentrateur parabolique [67|

’Anneau\l‘Q‘B‘
| Ogiope (mrad) [ 45|35 [ 35 |

Pour les essais du réfrigérateur thermoacoustique solaire, la parabole est orientée manuel-
lement avant chaque session d’essais en direction du centre de I’héliostat (direction nord-ouest,
5° au dessus de I'horizontale). A la fin de la séance d’essais, la parabole est ramenée également
manuellement a sa position de repos, encore appelée position de survie, qui limite sa prise au

vent (surface réfléchissante orientée vers le sol).

Le modulateur de flux

Le modulateur de flux permet de contréler le flux solaire concentré qui pénétre dans la
cavité absorbeur. Il est composé d’un chassis octogonal de 255 mm de c6té sur chacun desquels
est fixé, par une liaison pivot, une pale triangulaire de 445 mm de hauteur (fig. 2.19 et fig.
2.19). 1l est placé entre le concentrateur solaire et la cavité absorbeur 20 cm en amont du foyer
de la parabole (fig. 2.13).

Il se trouve par conséquent dans le cone de concentration (formé par le rayonnement, solaire

concentré entre la parabole et son foyer). En fonction de son ouverture donc de la position de
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FIGURE 2.18: Vue du modulateur de flux FIGURE 2.19: Vue d’ensemble du modu-

totalement ouvert (image PROMES) lateur de flux totalement fermé et du gé-
nérateur d’onde thermoacoustique (image
IPNO)

ses pales, il laisse passer plus ou moins de flux solaire concentré en direction du foyer de la
parabole. Lorsque le modulateur est totalement fermé, comme sur la figure 2.19, il intercepte
I'intégralité des rayons solaires concentrés de maniére a obtenir un flux nul au niveau de 'orifice
de la cavité absorbeur. Quand il est totalement ouvert, tel que représenté sur la figure 2.18,
I'intégralité du flux solaire réfléchi par le concentrateur le traverse et atteint de ce fait le foyer de
la parabole. Bien que placé en amont du foyer, le flux solaire au niveau des pales est fortement
concentré. Ainsi, afin d’éviter une surchauffe excessive du modulateur, la surface externe des
pales (celle en contact avec le flux solaire concentré) est polie pour réfléchir une grande partie
du flux qu’elle intercepte.

Chaque pale est pilotée individuellement pas un servomoteur. Le controle de ces servo-
moteurs et donc de 'ouverture de modulateur est réalisé par une régulation en boucle fermée
sur la température de I’échangeur chaud du générateur d’onde. Le flux solaire concentré est
alors modulé pour maintenir la température de ’échangeur chaud a une température égale ou
inférieure a une valeur de consigne. Ce mode de régulation permet de stabiliser la température
de I’échangeur chaud lorsque le flux solaire est élevé mais fait également office de sécurité en

cas de variations brutales de I’ensoleillement pour éviter une surchauffe de la cavité absorbeur.

Mesures des conditions météorologiques

Le laboratoire PROMES dispose d’une station météorologique sur son site d’Odeillo. Elle
est installée sur le toit du four solaire de 1 MW et est équipée entre autre :

— d’un pyrhéliométre pour la mesure de I’éclairement énergétique direct, c’est-a-dire le
rayonnement solaire provenant de ’angle solide limité au disque solaire parvenant sur
une surface unité perpendiculaire a 1’axe de cet angle solide [86],

— de pyranomeétres pour la mesure de I'éclairement énergétique global et de 1’éclairement
énergétique diffus par adjonction d’un dispositif d’occultation du disque solaire [86].

Les mesures réalisées par la station météorologique sont enregistrées avec une fréquence

d’acquisition de 0,8 s. La mesure de la température ambiante est réalisée par un thermocouple
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type T placé sur le chassis de la boucle de stockage avec une précision de mesure de +0,5 °C.

2.3.3 La machine de réfrigération thermoacoustique solaire
Introduction

La machine de réfrigération thermoacoustique solaire est une machine tri-therme qui ab-
sorbe le rayonnement solaire concentré au niveau de sa source chaude pour produire un effet
frigorifique a sa source froide en rejetant de la chaleur vers I'ambiance. Le procédé de conver-
sion de lI'énergie solaire concentrée en effet frigorifique est réalisée en plusieurs étapes par les
différents composants de la machine (fig. 2.20). La machine de réfrigération thermoacoustique
solaire est principalement composée :

d’un absorbeur solaire placé dans une cavité réceptrice,
— d’un générateur d’onde thermoacoustique,
— d’un résonateur acoustique,

d’un réfrigérateur thermoacoustique.

Qfg ch
a Résonateur !
]
Q.\M refl conc Wac géné Wac réfri er
II. Qpert abs II -} II -}
Ng

Générateur Qpert s Reéfrigerateur

FIGURE 2.20: Schéma de principe d'une machine de réfrigération thermoacoustique solaire

Le flux solaire concentré réfléchi par la parabole (Qsoireficonc) €St en grande partie absorbé
par la cavité absorbeur qui le convertit en chaleur. Une portion de cette chaleur est échangée
avec 'ambiance sous forme de pertes thermiques (Q)pertqps) Mmais la majeure partie est transmise
au fluide de travail a travers I’absorbeur qui fait également office pour le prototype, d’échangeur
chaud du générateur (Q).y). Cette chaleur est en partie convertie par le générateur d’onde ther-
moacoustique en travail acoustique (W, en¢) alors que autre partie est évacuée a 'ambiance
au niveau de I’échangeur froid du générateur (Qs,). Ce travail acoustique en transitant dans le
résonateur est partiellement dégradé par les frottements visqueux au sein du fluide de travail
et avec les parois du résonateur. Le travail acoustique dans le réfrigérateur (W.,¢fr;) permet
de pomper de la chaleur au niveau de I'échangeur froid (Qy,) pour en rejeter a I'ambiance a
travers 1'échangeur chaud du réfrigérateur (Q.).

Le fluide de travail utilisé dans la machine thermoacoustique est de I’hélium pressurisé
a 4 MPa. La conception des machines & onde progressive est plus complexe que celles a onde
stationnaire (forme du résonateur, gestion du déphasage entre pression et vitesse, etc...) mais

elles permettent d’obtenir des meilleurs COP (voir 1.2.3). Nos partenaires de projet en charge
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de la conception et de la construction de la machine thermoacoustique (I'IPNO et Hekyom)
avaient déja conjointement congu des systémes a onde progressive. Forts de ce savoir-faire, ils
ont décidé de concevoir, pour ce prototype, un générateur et un réfrigérateur a onde progressive.

Le dimensionnement de la machine a été réalisé a 'aide du logiciel CRISTA (voir 1.2.5).
Les critéres de dimensionnement qui ont été imposés sont les suivants : produire environ 1
kW ete de puissance frigorifique a -30°C en évacuant la chaleur au milieu ambiant & 20 °C, avec
une température maximale de source chaude inférieure ou égale a 700 °C, une fréquence de
l'onde de 90 Hz et un rapport de pression inférieur ou égal & 5 % a 'entrée du réfrigérateur
(pour la définition du rapport de pression voir 1.2.1).

La machine thermoacoustique est solidaire du chassis du concentrateur avec le générateur
d’onde thermoacoustique fixé sur un plateau mobile (fig. 2.21). Ce plateau permet une trans-
lation de quelques centimeétres suivant I'axe de la parabole afin de placer de maniére précise

Iouverture de la cavité absorbeur dans le plan du foyer.

FIGURE 2.21: Vues CAO de coté (& gauche) et de face (a droite) de I'implantation de la machine
thermoacoustique sur le chassis du concentrateur (images IPNO)

Une description des principaux composants de la machine thermoacoustique est proposée

dans les paragraphes suivants.

Le récepteur et 1’absorbeur solaire

Pour limiter ses déperditions thermiques, ’absorbeur solaire, qui est également pour cette
machine I’échangeur chaud du générateur d’onde thermoacoustique, est placé dans une cavité
(fig. 2.22). Cette derniére, de forme cylindrique, est composée de parois métalliques en inconel
625 isolées par 50 mm de fibres céramiques isolantes de type MAFTEC. La paroi latérale
(cylindrique) est pourvue d’un orifice centré au foyer de la parabole qui permet au flux solaire
concentré de pénétrer au sein de la cavité (fig. 2.24).

L’ouverture de la face avant est dimensionnée de maniére a optimiser le rendement ther-

mique de la cavité. En effet, orifice permet de laisser passer le rayonnement solaire mais il
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FIGURE 2.22: Vue CAO de la structure FIGURE 2.23: Vue CAO de l’échangeur
métallique de la cavité absorbeur et de chaud du générateur d’onde thermoacous-
I’échangeur chaud du générateur du pro- tique du prototype (image IPNO)

totype (image IPNO)

[\

FIGURE 2.24: Vue CAO du générateur d’onde thermoacoustique avec l'isolant de la cavité
absorbeur (image TPNO)

est également le siége d’échanges thermiques convectifs et radiatifs entre l'intérieur de la cavité
et le milieu ambiant. Ces pertes thermiques sont directement proportionnelles a la surface de
Iouverture. Le flux solaire concentré au foyer du concentrateur n’est pas uniformément réparti
sur la tache focale, la concentration de flux est beaucoup plus importante au centre que sur les
bords. Si on considérait un concentrateur parabolique idéal (sans erreurs optiques), la densité
de flux solaire serait répartie selon une distribution Gaussienne centrée au milieu de la tache
focale. Dans le cas des concentrateurs réels, la densité de flux n’est pas répartie selon une loi
parfaitement Gaussienne mais elle reste bien plus élevée au centre de la tache que sur les bords.
Le flux solaire admis dans la cavité n’est donc pas proportionnel a la surface de 'ouverture et
dépend des caractéristiques optiques du concentrateur tels que le taux de concentration et les
erreurs optiques. Une étude d’optimisation de la surface d’ouverture de la cavité a été menée
par I’équipe de PROMES en prenant en considération la température de 1'absorbeur, la géo-
métrie de la cavité et les caractéristiques optiques du concentrateur. Elle a réalisé cette étude

en couplant un outil de simulation de la cavité qu’elle a développé au logiciel de simulation

95



2. DEFINITION DU PROCEDE

optique Soltrace |135]. Suite & cette étude, le diamétre de orifice de la cavité absorbeur a été
fixé & 150 mm.

[’absorbeur solaire est la piéce qui fait la jonction entre le systéme optique du procédé et
la machine thermoacoustique. La conception de cet élément, qui a été réalisée par I’équipe de
I'TPNO, s’est avérée extrémement complexe. En effet, les contraintes mécaniques (confinement
du fluide de travail & haute pression, dilatation différentielle des éléments, etc. .. ) et thermiques
(haute température, fortes variations de température, densité de flux solaire élevé et non unifor-
mément répartie, etc...) sont trés importantes. Des plus, cet élément doit satisfaire a la fois les
contraintes imposées par I'utilisation de flux solaire concentré (taille de la tache focale dans le
plan de I'absorbeur, distribution du flux solaire, etc. .. ) et celles imposées par le fonctionnement
de la machine thermoacoustique (longueur de I’échangeur, section de passage, homogénéité des
températures de paroi, etc...). De nombreuses configurations ont été étudiées et différentes
maquettes d’échangeur ont été construites. La configuration qui a été retenue (fig. 2.23) est
constituée de 92 tubes cintrés en inconel 625. Ces tubes de 3 mm de diamétre interne et de 4
mm de diamétre externe sont brasés sur deux brides paralléles, distante de 140 mm l'une de
l’autre, également en inconel 625.

Comme nous 'avons précédemment évoqué, le rayonnement solaire concentré n’est pas
uniformément réparti au sein de la tache focale. Pour éviter la présence de point chaud a la
surface des tubes et ainsi homogénéiser la température de I'absorbeur, un écran de quelques
mm de MAFTEC est placé entre 'orifice de la cavité et I'absorbeur. Ce matériau, utilisé dans
ces conditions, présente les propriétés d’un matériau semi-transparent qui permet de rendre
diffus le rayonnement solaire directionnel réfléchi par le concentrateur. C’est au niveau de la
paroi externe des tubes de 1’échangeur chaud que la conversion photo-thermique est réalisée
par I'absorption du rayonnement solaire rendu diffus par I'écran de MAFTEC. Cette chaleur
est ensuite transférée au fluide de travail a travers ’échange conductif dans les parois des tubes

et I’échange convectif entre ces derniéres et le fluide de travail en mouvement oscillant.

Le générateur d’ondes thermoacoustique

Le générateur est composé d'un régénérateur aux bornes duquel sont disposés d’un coté
I'échangeur chaud qui fait également office d’absorbeur solaire (qui est décrit dans le paragraphe
précédent), et de 'autre coté I’échangeur a température intermédiaire. Ces trois éléments sont
placés dans une des sections toriques du résonateur afin qu’a leurs niveaux, 1’'onde acoustique
subisse une propagation de type progressive (fig. 2.25).

Le régénérateur est composé d’un empilement de grilles métalliques de 31,4 microns de
rayon hydraulique avec un diamétre de fil de 36 microns. Il mesure 95 mm de diamétre pour 50
mm de long et sa porosité, définie comme le rapport entre le volume du gaz et le volume total
du régénérateur, est de 77,7 %.

[’échangeur a température intermédiaire est un échangeur de chaleur de type tubes ca-
landre & courants croisés. Le fluide de travail (’hélium) circule avec un mouvement oscillant

dans les tubes et le fluide de refroidissement circule dans la calandre (fig. 2.26). L’échangeur est
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FIGURE 2.25: Vues CAQO extérieur (dessus) et en coupe (dessous) du générateur d’onde ther-

moacoustique implanté dans une section torique du résonateur acoustique du prototype (images
IPNO)

cylindrique de 95 mm de diamétre et de 20 mm de long. Il est composé de 952 tubes en cuivre
de 1,6 mm de diamétre intérieur et de 2 mm de diamétre extérieur. Ces derniers forment un
faisceau de tubes arrangés en quinconce. Ils sont disposés de maniére a former des mailles régu-
lieres avec une distance de 2,9 mm entre les axes des tubes. Ils sont traversants et permettent
aux particules d’hélium d’osciller d'un coté entre le régénérateur et ’échangeur et de l'autre
entre le résonateur et ’échangeur. La surface d’échange entre le fluide de travail et la paroi
de I'échangeur est de 9,57.102 m? et elle est de 9,79.102 m? avec le fluide de refroidissement.
La circulation de ce dernier dans la calandre est guidée par des chicanes. Nous avons travaillé
avec I’équipe de 'IPNO pour définir le positionnement et la forme de ce chicanage & partir de
simulations réalisées a 'aide du modéle d’échangeur présenté dans le paragraphe 3.3.2. Nous
avons réalisé une étude numérique en considérant plusieurs options (deux ou trois circuits de
circulation, chicanes paralléles ou perpendiculaires au sens de circulation, etc...) pour compa-
rer les pertes de charges générées et les puissances thermiques échangées dans les différents cas.
Suite a cette étude, nous avons opté pour un chicanage en “chevron” qui sépare deux circuits

de circulation du fluide avec des chicanes paralléles au sens de circulation du fluide.

Le fluide de refroidissement qui passe dans ’échangeur froid du générateur, est pour ce

prototype, 'eau du réseau de distribution de la commune d’Odeillo qui circule en circuit ouvert.
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FIGURE 2.26: Vues CAO fermé (gauche) ouvert (droite) de 1’échangeur froid du générateur
d’onde thermoacoustique du prototype (images IPNO)

L’utilisation d’un circuit ouvert permet de maintenir une faible température de I’échangeur et
évite I'installation d’une pompe et d’un aéroréfrigérant qu’il aurait fallu mettre en ceuvre dans
le cas d'un circuit fermé. Cependant, cette consommation d’eau ne peut étre envisagée pour
une installation commerciale. Dans ce cas, une boucle de refroidissement fermée devra étre mise

en oeuvre.

Le réfrigérateur thermoacoustique

Comme le générateur d’onde, le réfrigérateur est composé d'un régénérateur aux bornes
duquel sont placés deux échangeurs de chaleur. Ces trois éléments sont également installés dans
une section torique du régénérateur qui impose a leur niveau une propagation progressive de

'onde acoustique (fig. 2.27).

FIGURE 2.27: Vues CAO extérieur (gauche) et en coupe (droite) du réfrigérateur thermoa-
coustique du prototype implanté dans une des sections toriques du résonateur (images IPNO)

Le régénérateur est constitué d’un empilement de grilles en inox de 22,6 microns de dia-

métre hydraulique avec un diamétre de fil de 25 microns. Les caractéristiques géométriques de
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2.3. Description du prototype expérimental

cet élément sont les suivantes : un diameétre de 95 mm pour une longueur de 28 mm et une
porosité de 78,3 %.

Les échangeurs disposés aux bornes du régénérateur sont d’un coté I’échangeur froid et de
I’autre I'échangeur chaud du réfrigérateur. Ces deux éléments sont de conception identique a
celui de I’échangeur froid du générateur, seul le diamétre total et le nombre de tubes différent.
Pour le réfrigérateur, les échangeurs ont un diameétre de 130 mm pour une longueur de 20 mm et
sont composés de 1782 tubes. La surface d’échange avec le fluide de travail est alors de 1,8.10!
m? et elle est de 1,84.10"" m? avec le fluide de refroidissement (échangeur chaud) ou le fluide

frigoporteur (échangeur froid).

Le résonateur

Le résonateur est constitué de multiples éléments tubulaires et d’usinages en acier qui
permettent de fixer les composants du générateur et du réfrigérateur. C’est un résonateur quart-
d’onde qui impose une fréquence de résonance de 90 Hz. Il est composé, d’une partie linéaire aux
bornes de laquelle sont connectées deux parties toriques dans lesquelles sont placés le générateur
et le réfrigérateur (fig. 2.28 et fig. 2.29). La géométrie des parties toriques est spécialement
étudiée pour générer, aux niveaux des cellules actives (régénérateurs et échangeurs) le déphasage

entre pression et vitesse caractéristique des ondes progressives (voir paragraphe 1.2.3).

Générateur Réfrigérateur

5 Résonateur &

FIGURE 2.28: Schéma de principe du résonateur du prototype

Des mouvements de convection naturelle du fluide de travail peuvent étre générés dans la
machine & cause des gradients thermiques en présence. Ces mouvements convectifs transportent
de la chaleur des parties chaudes vers les parties froides et réduisent donc les capacités de la
machine a produire un effet frigorifique. Pour éviter la formation de ces déplacements de fluide,
une membrane est placée dans les deux portions toriques du résonateur. Les parois de ces
membranes bloquent les mouvement globaux du fluide mais leurs oscillations sous l'effet de

I’onde acoustique permettent la transmission du travail acoustique.

2.3.4 La boucle de stockage frigorifique
Introduction

L’unique source de chaleur du réfrigérateur thermoacoustique étant le rayonnement so-
laire concentré, la production frigorifique est donc intermittente et directement dépendante de

I’ensoleillement. Les besoins en effet frigorifique d’une installation industrielle augmentent avec
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FIGURE 2.29: Vue CAQO de I'ensemble générateur, réfrigérateur et résonateur du prototype
(image IPNO)

I’accroissement de la température ambiante et donc généralement avec I’ensoleillement. Cepen-
dant, pour proposer une alternative crédible aux systémes de production de froid électriques,
les systémes solaires doivent étre en capacité de satisfaire les besoins en froid quelles que soient
les conditions météorologiques. Plusieurs solutions technologiques peuvent alors étre mises en

ceuvre pour atteindre cet objectif :

— T'utilisation d’une source d’énergie d’appoint pour alimenter le procédé lorsque 1’enso-
leillement n’est pas suffisant pour assurer le fonctionnement de la machine,
— Dutilisation de systémes pour stocker 1’énergie solaire thermique (stockage haute tem-

pérature) ou/et pour stocker I'effet frigorifique (stockage frigorifique).

Il a été décidé au début du projet de concevoir un systéme de réfrigération fonctionnant
uniquement avec I'énergie solaire. L’hybridation avec une autre source d’énergie n’a donc pas
été étudiée. Comme nous 'avons évoqué précédemment, il est possible de stocker 1’énergie
solaire sous forme de chaleur en amont de I’échangeur chaud ou de stocker I'effet frigorifique
produit. Le stockage en amont du générateur présenterait de nombreux avantages. Il permettrait
entre autres, de limiter les phases d’arrét de la machine, de stabiliser les températures au
niveau de I’échangeur chaud ou de diminuer la puissance de la machine thermoacoustique.
Cependant aucune technologie mature ne permet actuellement de stocker de I’énergie thermique
a plus de 700 °C (voir 1.4.3). L’utilisation d’un stockage frigorifique s’est donc imposée comme
la seule solution technologique envisageable. C’est une technologie mature avec des systémes
commercialisés depuis de nombreuses années qui ont I'avantage de s’intégrer dans la boucle de
distribution du froid.

En plus de comporter un stockage frigorifique qui permet de dissocier les phases de pro-
duction et de consommation de I'effet frigorifique, la boucle de stockage permet d’acheminer

le froid produit au niveau de I’échangeur froid de la machine thermoacoustique sur le lieu de
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consommation. Pour cela, un fluide frigoporteur circule entre le lieu de production et celui de
consommation de l'effet frigorifique en passant par la cuve de stockage.

La charge thermique qui simule un dispositif de consommation de 'effet frigorifique est,
pour ce prototype, un réchauffeur de fluide en circulation électrique. En fonction de son mode
de régulation (puissance constante ou température de fluide constante), il permet de simuler
différents scénarios de consommation.

La boucle de stockage du prototype est composée (fig. 2.30) :

d’une cuve de stockage frigorifique,
— d’une pompe de circulation,
— d’un réchauffeur de fluide en circulation électrique,

de canalisations calorifugées.

Charge EQ
hermlque Réfrigérateur
thermoacoustique

b,

FIGURE 2.30: Schéma fluidique de la boucle de stockage frigorifique

Dans les paragraphes suivants, nous proposons une description des principaux éléments

de la boucle de stockage et de son mode de fonctionnement.

La cuve de stockage

La cuve de stockage doit permettre de stocker 'effet frigorifique qui n’a pas été consommé
pendant le temps de production pour le restituer durant les périodes sans ensoleillement. Parmi
les différentes technologies de stockage frigorifique connues (voir 1.4.1), nous avons fait le choix
d’utiliser un stockage par chaleur latente avec la technique d’encapsulation du Matériaux a
Changement de Phase (MCP) dans des nodules sphériques (voir 1.4.2). Ce choix technologique
permet de réduire le volume de stockage par rapport a un stockage sensible mais également de
stabiliser la température de la source froide grace a la présence du changement de phase qui
est une transformation isotherme. Nous avons choisi de faire appel a la société Cristopia pour
la conception et la fabrication de la cuve de stockage. Cette entreprise commercialise depuis de
nombreuses années des systémes de stockage utilisant des MCP encapsulés dans des nodules
sphériques [100].

Le choix du MCP se fait principalement en fonction de la température de changement

de phase souhaitée. Le choix de cette derniére fait 'objet d’un compromis. Elle doit étre suffi-
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samment basse pour que, durant la phase de déstockage, la température du fluide frigoporteur
a la sortie de la cuve soit inférieure a la température de consommation de l'effet frigorifique.
Mais elle doit étre assez élevée pour que pendant les phases de stockage, la température du
fluide en entrée de la cuve (qui dépend directement de la température de I’échangeur froid du
réfrigérateur) soit inférieure a la température de cristallisation en considérant le phénomeéne
de surfusion. La machine thermoacoustique a été dimensionnée pour produire une puissance
frigorifique d’environ 1 kW a -30 °C. En considérant la différence de température entre le fluide
frigoporteur et I’échangeur froid du réfrigérateur et le phénoméne de surfusion qui diminue
d’environ 4 K la température a atteindre pour initier la cristallisation, il faut que la tempéra-
ture de fusion du MCP soit supérieure a -25 °C. La solution eutectique qui a la température de
fusion la plus proche de cette limite est celui de la solution H,O-NaCl, avec une température de

fusion de -21,3 °C. C’est donc ce dernier qui a été retenu comme MCP pour notre installation.

La quantité d’énergie que I'on peut stocker dans la cuve est directement proportionnelle a
son volume. Ainsi, le volume de la cuve doit étre suffisamment grand pour stocker assez d’énergie
pendant la phase de production pour pouvoir satisfaire la demande pendant les phases d’arréts
de la machine. Cependant, afin de limiter les pertes thermiques qui sont proportionnelles a
la surface d’échange entre les parois de la cuve et le milieu ambiant, le volume de la cuve
doit étre dimensionné au plus juste. Il faut également, pour satisfaire des contraintes liées au
temps d’expérimentation, que le refroidissement au démarrage de la campagne expérimentale
ne soit pas trop long. Le dimensionnement d’un stockage pour un procédé solaire est un exercice
relativement complexe car en plus de la variabilité possible de la consommation, il faut pendre
en compte la variabilité de I’ensoleillement qui peut étre extrémement différent d’une journée
a une autre. Pour définir le volume de la cuve du prototype en considérant les contraintes qui
viennent d’étre mentionnées, nous avons réalisé une étude de sensibilité paramétrique en faisant
varier le volume de stockage et en imposant différentes conditions d’ensoleillement a I'aide de
'outil de simulation du procédé que nous avons développé (voir chapitre 3). Le dimensionnement
de la cuve a été réactualisé a de nombreuses reprises au cours de la conception du prototype
pour intégrer les différentes modifications qui ont été apportées sur le systéme de captation de
I’énergie solaire et sur la machine thermoacoustique. Suite a ces différentes simulations nous

avons retenu un volume utile pour la cuve de 0,1 m?3.

La cuve utilisée est un élément cylindrique vertical de 400 mm de diameétre intérieur. Elle
est équipée de deux diffuseurs de fluide (un a chaque extrémité) et elle contient 250 nodules.
Les nodules sont des capsules sphériques en polymeére de 96 mm de diamétre externe avec une
épaisseur de paroi de 2 mm. Ils sont remplis & 96 % de leur volume par le MCP a I’état liquide.
Les diffuseurs sont constitués d’'un cylindre métallique de 100 mm de diamétre et 40 mm de
hauteur, percés de quatre orifices de 2 mm de diamétre sur la face avant et de douze orifices

également de 2 mm de diamétre sur la paroi latérale.

La paroi externe de la cuve est isolée par 100 mm de mousse de polyuréthane expansé afin
de limiter les échanges thermiques entre la cuve et le milieu ambiant et d’éviter la condensation

et la formation de givre sur la paroi externe.
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Les auxiliaires

Les canalisations qui assurent les connections entre les différents éléments de la boucle sont
des canalisations en HPF® commercialisées par la société Girpi sous la marque Kryoclirn®.
Ces matériaux sont utilisables pour des températures de fluide comprises entre -30 et 40 °C.
Nous avons choisi pour cette installation des canalisations de diamétre extérieur de 20 mm avec
une paroi de 2,3 mm d’épaisseur. Pour limiter les échanges thermiques avec le milieu ambiant
et éviter la condensation et la formation de givre a la surface externe des canalisations, celles-
ci sont isolées par un isolant flexible, produit par Armacell et commercialisé sous I'appellation
AF/Armaflex, de 32 mm d’épaisseur et de conductivité thermique annoncée par le constructeur
a 0,0355 W/m.K.

La circulation du fluide frigoporteur dans les différents éléments de la boucle est assurée
par une moto-pompe volumétrique a palettes a entrainement magnétique. Elle est fabriquée
par la société 3M Pumps et commercialisée par la société Diro Atlantique sous la référence
VAO03 IN LINE. Le moteur électrique associé est d’une puissance de 0,37 kW avec une vitesse
de rotation de 1450 tr/min. Cette moto-pompe est capable de générer des débits de 1.10°* m?/s
a une pression manomeétrique de 0,3 MPa pour des températures de fluide comprises entre -100
et 200°C. Elle est couplée a un variateur de fréquence qui permet de modifier la vitesse de

rotation du moteur et donc le débit de fluide.

La charge thermique qui simule un dispositif de consommation de l'effet frigorifique est
un réchauffeur de fluide en circulation électrique d’une puissance de 1 000 W. Cet équipement
est commercialisé par le société Vulcanic sous le nom de réchauffeur de fluide faible débit type
10706. 11 est piloté par une régulation de type train d’ondes qui permet, en mode manuel,
de fixer la puissance de chauffe et en mode automatique de moduler la puissance de chauffe
pour imposer la température du fluide a sa sortie. La puissance nominale de ce réchauffeur
a été choisie pour pouvoir consommer l'intégralité de la puissance frigorifique produite par la

machine thermoacoustique a la température froide de -30 °C.

Le fluide frigoporteur permet le transfert de l'effet frigorifique dans les différents éléments
de la boucle. 11 doit donc posséder de bonnes capacités de transfert (forte capacité thermique,
faible viscosité, etc...) et les conserver a basse température. Un des critéres de choix des
fluides frigoporteurs est sa température de cristallisation ; elle doit absolument étre inférieure
a la température la plus basse de l'installation. Dans notre cas la température minimale est
atteinte au niveau de 1’échangeur froid du réfrigérateur thermoacoustique. Le prototype a été
dimensionné pour fonctionner a une température froide minimale d’environ -30°C. Nous avons
choisi d’utiliser un fluide & base de mono-éthyléne glycol amérisé commercialisé par la société
Dehon sous la nom de NEUTRAGEL® NEO. Cette solution concentrée est, dans I'installation,
diluée avec de I’eau a une concentration de 50 % en volume. Le fluide frigoporteur ainsi obtenu

a une température de cristallisation de -37 °C.
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Mode de fonctionnement

Pendant les phases de production, le fluide frigoporteur doit transférer le froid produit
au niveau de I’échangeur du réfrigérateur vers le stockage frigorifique et la charge thermique,
il circule donc dans ces trois éléments (fig. 2.31). Pour limiter les pertes thermiques durant le
période de déstockage, le fluide circule uniquement entre la cuve et le réchauffeur de fluide en
circulation (fig. 2.32).

Il a été démontré par les travaux de recherche de Falcon et al. [136] que pour un fonctionne-
ment optimal de la cuve de stockage, il faut établir une stratification thermique perpendiculaire
a l'axe de I’écoulement au sein de cette derniére. Pour cela, le sens de circulation du fluide doit
étre du bas vers le haut de la cuve dans les phases de stockage et dans le sens inverse pour les

phases de déstockage.

Pour assurer ces conditions de circulation, deux bypass et un jeu de quatre vannes sont
utilisés. En fonction de la position des vannes (ouverte ou fermée), elles permettent de faire
varier le sens de circulation du fluide dans la cuve et d’autoriser ou non la circulation dans
I’échangeur froid du réfrigérateur. Grace a ce circuit, il est également possible de fonctionner
en mode “consommation directe”, c’est-a-dire sans systéme de stockage, en court-circuitant la
cuve (fig. 2.33).

]
%

)
® ¥

bt

>
o>
=

AAAANA
\AAAAS

VAAANAY
—

F1GURE 2.31: Circulation du fluide frigopor- FI1GURE 2.32: Circulation du fluide frigopor-
teur dans la boucle de stockage en mode “sto- teur dans la boucle de stockage en mode “dé-
ckage” stockage”
S
..... N &)
Y é & O,

AAAAA

)

Stockage
frigorifique

e00000000000000
1290000000000000)

FIGURE 2.33: Circulation du fluide frigopor-
teur dans la boucle de stockage en mode
“consommation directe”
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L’instrumentation

Les mesures réalisées sur la boucle de stockage ont pour but de pouvoir étudier le compor-
tement transitoire de cette derniére mais elles doivent également permettre d’établir les bilans
thermiques sur les principaux composants. Les grandeurs qui sont mesurées sont :

— Le débit du fluide frigoporteur ; il est mesuré a I’aide d’un débitmeétre électromagnétique
Rosemount modéle 8711 DNS8. L’erreur de mesure annoncée par le constructeur sur ce
matériel est inférieur a 0,5 % pour des débits de fluide supérieurs a 0,03 kg/s.

— La température du fluide; elle est mesurée a l'entrée et a la sortie des principaux
composants (échangeur froid du réfrigérateur, cuve de stockage, réchauffeur de fluide
en circulation et pompe de circulation) par 5 thermocouples T (cuivre/constantan) de
classe 1 avec une gaine de protection en inox de 1,5 mm de diamétre. Leur précision de

mesure est de 0,5 °C entre - 40 et 125 °C et de £0,004 % entre 125 et 350 °C.

[’acquisition de ces mesures est assurée par une centrale Fluke Netdaq reliée a un PC.

2.4 Conclusion

Un modéle statique d’un réfrigérateur thermoacoustique solaire couplé a un stockage fri-
gorifique a été décrit dans la premiére partie de ce chapitre. Un outil de simulation, réalisé
a partir des équations de ce modéle, a été développé dans l'environnement EES (Engineering
Equation Solver). Il permet, & partir de données sur la ressource solaire, d’évaluer l'intérét
de l'utilisation d'un systéme thermoacoustique solaire pour satisfaire une demande définie en
puissance frigorifique et d’établir un premier dimensionnement par le calcul :

— des puissances échangées au niveau du systéme thermoacoustique,

— du rendement global de I'installation,

— du volume minimum du stockage.

Cet outil permet également de réaliser des études de sensibilité paramétriques pour déter-
miner I'impact de la modification des paramétres principaux sur les performances du systéme.

Les simulations qui ont été réalisées et qui sont présentées dans ce chapitre, ont permis
d’établir le dimensionnement, de l'installation pour satisfaire un besoin frigorifique défini en
considérant différentes conditions météorologiques. Des études de sensibilités paramétriques
ont également été présentées en considérant les variations successives du taux de concentration,
de la température de la source chaude de la machine thermoacoustique et de la différence de
température entre celle de la source froide et celle de consommation de l'effet frigorifique. Elles
ont permis de mettre en évidence l'existence d'une température chaude de fonctionnement
optimum en fonction du taux de concentration du collecteur solaire et la dégradation des
performances globales du systéme avec 'augmentation de la différence de température entre
celle de la source froide et celle de consommation de l'effet frigorifique.

Dans la seconde partie de ce chapitre, le prototype conc¢u et fabriqué dans le cadre du

projet TACSOL est décrit. Les différentes solutions technologiques qui ont été retenues pour
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la conception des éléments du procédé sont discutées et les principales caractéristiques géomé-

triques et de fonctionnement des sous-systémes sont fournies.
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Chapitre 3

Modélisation globale transitoire du

prototype
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3.1. Introduction

3.1 Introduction

Une des problématique scientifique du projet TACSOL est I’étude du comportement tran-
sitoire d’un réfrigérateur thermoacoustique solaire couplé a un stockage frigorifique. Afin de pré-
dire le comportement et les performances du prototype, un modéle global est proposé. Celui-ci
décrit le fonctionnement de chaque sous-systéme du procédé. 11 a été développé selon une ap-
proche dite nodale, c’est-a-dire que chaque élément, excepté la cuve de stockage, est caractérisé
par des grandeurs supposées uniformes (températures, réflectivité, etc...). Quant a la cuve de
stockage, pour prendre en considération sa stratification thermique, elle est divisée en plusieurs
volumes de controle dans lesquels les grandeurs sont considérées uniformes.
Pour présenter le modéle nous avons divisé le procédé en trois parties :
le systéme optique avec le collecteur solaire et le modulateur de flux,

— le systéme de conversion thermodynamique de I’énergie solaire en effet frigorifique avec
la machine de réfrigération thermoacoustique solaire et ses auxiliaires,
le systéme de stockage frigorifique avec la cuve de stockage et ses auxiliaires (canalisa-
tions, pompe de circulation et réchauffeur de fluide en circulation).

La variation temporelle de la source d’énergie et de la consommation de I'effet frigorifique
impose une approche transitoire. La partie solaire (le collecteur et le modulateur de flux) et
le stockage frigorifique sont traités par des modéles qui décrivent le comportement dynamique
des différents éléments qui les composent. Pour la machine de réfrigération thermoacoustique
solaire, une approche quasi-stationnaire a été utilisée.

La modélisation du systéme de captation et de concentration du rayonnement solaire a été
réalisée en deux étapes. Dans un premier temps, une modélisation du procédé a été développée
a l'aide d’un logiciel de simulation optique des centrales solaires a concentration (Soltrace).
Les résultats obtenus avec ces simulations ont permis d’établir des lois de comportement des
composants qui ont ensuite été intégrées dans un modéle au niveau systéme.

Les hypothéses spécifiques et les équations du modeéle sont présentées pour chaque sous-
systéme dans les paragraphes suivants. Cependant, les hypothéses suivantes s’appliquent a tous
les composants et ne seront pas reprises par la suite. On considére que :

— les fluides caloporteurs sont incompressibles et indilatables,

les transferts conductifs sont négligés dans les fluides en circulation,

— les variations d’énergie cinétique et d’énergie potentielle sont négligeables.

3.2 Le collecteur solaire et le modulateur de flux

Le systéeme de captation et de concentration d’un rayonnement solaire du prototype est
composé d'un héliostat, d’un concentrateur parabolique, d’'un modulateur de flux et d’une cavité
absorbeur (fig. 3.1). Une description compléte du fonctionnement et des caractéristiques de ces
éléments est disponible dans le paragraphe 2.3.2.

Les flux échangés entre les différents éléments du systéme de captation solaire du prototype

sont représentés dans la figure 3.2.
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FIGURE 3.1: Schéma de principe du systéme optique de captation solaire du prototype
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FIGURE 3.2: Flux échangés entre les différents éléments du systéme de captation solaire du
prototype

L’héliostat est orienté selon deux axes pour collecter le rayonnement solaire (Qsoz collect hélio)

et réfléechir le rayonnement direct (Qsolrefl hélio) de maniére paralléle a I'axe du concentrateur
durant toute la période de fonctionnement du prototype. Une partie du rayonnement solaire
collecté est absorbée par la surface réfléchissante de I’héliostat (Qpertoptiq hélio). Une portion
du rayonnement réfléchi par 1’héliostat est captée par les éléments du systéme qui se trouvent
en amont du concentrateur comme la machine thermoacoustique, le récepteur solaire, le chas-
sis du concentrateur, le modulateur de flux, etc... (Qsolabsmasques) Ces éléments, que nous
appellerons dans la suite de ce document “masques”, réduisent la surface utile de I'ouverture
du concentrateur et forment des ombres sur ce dernier. La surface d’ouverture de I’héliostat
est plus grande que celle du concentrateur, ainsi une partie du flux réfléchi par I’héliostat dé-

borde de l'ouverture du concentrateur et n’est donc pas captée par ce dernier (Qpertdébconc).
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Le concentrateur collecte le rayonnement solaire qui provient de I’héliostat (Qsolcollectconc) et

le réfléchit en le concentrant en direction de son foyer (Qsol refl Cmc). Comme pour la réflexion
sur I’héliostat, une portion du rayonnement solaire collecté par le concentrateur est absorbée
par sa surface réfléchissante (me Opn-qmm). Le modulateur de flux, placé en amont de la cavité
absorbeur, permet de réguler le flux solaire au foyer du concentrateur en occultant un partie

du flux réfléchi par ce dernier <Qpertmodul>. En fonction de son ouverture (fig. 3.3), il modifie

la puissance solaire recue dans la plan focal (Qsoz modul) mais également le diamétre de la tache
focale et la distribution du flux solaire concentré. Au foyer, la tache focale peut étre plus large
que le diamétre de 'ouverture de la cavité absorbeur. Dans ce cas, seule une partie du rayon-

nement solaire concentré pénétre dans la cavité (Qsoz abs). Pour la portion du flux qui déborde

de Dorifice de la cavité, on parle de “pertes par débordement” (Qpe,,t débofr>.

Dans le plan du modulateur de flux comme au foyer, le flux solaire concentré n’est pas
uniformément réparti sur la surface de la tache focale. Cette distribution du flux dépend de la
géomeétrie du concentrateur, mais également des défauts géométriques des miroirs. Au niveau du
foyer, elle dépend en plus de 'ouverture du modulateur. Ainsi, la détermination du flux modulé

par le modulateur (Qsoz modul), du flux perdu par débordement de la tache focale (Qpertdébor>

et du flux absorbé par la cavité absorbeur (Qsolabs>, nécessite un outil de modélisation qui
permet de prendre en considération la géométrie des surfaces réfléchissantes et ses imperfections.
Pour calculer les flux échangés entre les différents éléments du procédé de captation et de
concentration du rayonnement solaire, nous avons utilisé le logiciel de modélisation des systémes

optiques des centrales solaires, Soltrace.

3.2.1 Modélisation optique
Le logiciel Soltrace

Le logiciel Soltrace a été développé par le National Renewable Energy Laboratory (NREL)
aux Etats-Unis pour modéliser et analyser les performances des systémes optiques des centrales
solaires a concentration. Il permet d’étudier tous les types de concentrateurs a réflexion (pa-
raboliques, cylindro-paraboliques, centrales a tour, fours solaires, etc...) mais également les
concentrateurs a réfraction. Il utilise la méthode dite de “lancer de rayons” de Monte Carlo.
[’utilisateur choisit le nombre de rayons issus de la source de rayonnement, le soleil, qu’il sou-
haite lancer. Le logiciel produit alors de maniére aléatoire une série de rayons en respectant
la distribution de flux a la surface du disque solaire choisie par I'utilisateur (homogéne, Gaus-
sienne, etc...). Le principe de base est ensuite de calculer la trajectoire de chaque rayon pour
voir comment il interagit avec les différents éléments du systéme et de pouvoir ainsi déterminer le
nombre de rayons qui impactent chaque surface. A toutes les étapes, le logiciel détermine I'angle
de réflexion de chaque rayon en fonction de son point d’impact, de son angle d’incidence et de la
géométrie de la surface en respectant une loi statistique de distribution d’erreurs correspondant

aux imperfections de I’élément réfléchissant (erreurs macroscopiques ou microscopiques). Cette
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méthode de calcul reproduit le parcours réel des photons. En utilisant un grand nombre de
rayons, elle permet d’avoir des résultats précis méme avec des systémes optiques complexes.
Dans Soltrace, un systéme optique est divisé en étapes. Un rayon qui quitte une étape
apreés avoir interagi avec le ou les éléments de cette derniére ne peut plus, et ce quel que soit sa
trajectoire, impacter & nouveau une surface de cette étape. Cette propriété des étapes permet
de faciliter le calcul des trajectoires et donc d’économiser du temps de calcul. Une étape est
composée d’un ou plusieurs éléments qui sont définis par leurs caractéristiques géométriques
(surface, ouverture) et leurs propriétés optiques (réflectivité, erreurs optiques, etc. .. ).
Pour introduire un élément dans Soltrace, il faut définir :
— sa geéomeétrie (forme de 'ouverture et de la surface réfléchissante),
— ses propriétés optiques (réflectivité, erreurs optiques, etc. .. ),
sa position et son orientation dans le systéme de coordonnées de 1’étape, lui méme
dépendant d'un systéme de coordonnées globales.

Le code source n’est pas accessible mais un exécutable du logiciel est disponible sur le site
internet du laboratoire NREL [137].

Modélisation du systéme optique du prototype

Pour modéliser sous Soltrace le systéme optique du prototype, nous 'avons divisé en
trois étapes. La premiére étape est composée de I’héliostat, la seconde intégre les éléments des
masques et, du concentrateur, enfin la derniére étape regroupe les éléments du modulateur de
flux et 'absorbeur.

[’héliostat utilisé pour la campagne expérimentale est un de ceux du four solaire d’Odeillo
implanté a proximité du concentrateur. Bien que réellement composé de plusieurs miroirs dis-
posés les uns a coté des autres sur un chéassis plan, on modélise ’héliostat comme un seul miroir
plan de la taille du chéssis. Aucune mesure des erreurs optiques n’a été réalisée sur les hélio-
stats du four solaire d’Odeillo. Il n’est donc pas possible d’obtenir des informations précises sur
les erreurs optiques de ce dernier qui sont indispensables pour envisager une modélisation qui
prendrait en considération les différents miroirs. On considére que le suivi solaire de 1’héliostat
est trés précis et donc que son orientation est parfaite pour capter et réfléchir la rayonnement
solaire direct dans 'axe du concentrateur. De plus, on suppose que la réflectivité du miroir est
homogéne sur toute la surface de I'héliostat.

Les masques, qui réduisent la surface utile de 'ouverture du concentrateur sont modélisés
par des surfaces planes parfaitement absorbantes. Ces surfaces sont placées dans le plan focal
et sont paralléles a 'ouverture du concentrateur.

Le concentrateur utilisé pour cette étude a déja été modélisé sous Soltrace par Nepveu
[67]. 11 a réalisé des mesures précises des erreurs optiques de la surface réfléchissante qui lui
ont permis de proposer trois niveaux de modélisation pour ce concentrateur. Le premier niveau
consiste a considérer celui-ci comme un seul élément parabolique d’ouverture circulaire, en lui
appliquant I'erreur optique moyenne globale mesurée lors de la campagne expérimentale. Cette

modélisation est trés simple a mettre en ceuvre. Cependant, elle ne représente pas la géométrie
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de la parabole, qui est constituée d’une série d’anneaux paraboliques concentriques (fig. 2.16).
De plus, 'erreur optique moyenne globale est une valeur statistique (écart-type) qui ne permet
pas de prendre en compte la forte disparité des erreurs mesurées sur la parabole. La seconde
méthode de modélisation qui a été proposée, considére un concentrateur composé d’anneaux
paraboliques concentriques en appliquant & chaque anneau une erreur optique moyenne calculée
a partir des mesures. Chaque anneau est modélisé par un élément caractérisé par un diameétre
intérieur, un diamétre extérieur et une courbure décrite par I’équation 2.26. Avec cette modéli-
sation, la géométrie réelle du concentrateur est prise en compte mais I'attribution d’une erreur
optique moyenne par anneau ne permet toujours pas de considérer la forte disparité des erreurs.
L’objectif de I’étude de Nepveu était de déterminer la distribution de flux & la surface de la
tache focale, pour cela il avait besoin de considérer avec précision les erreurs optiques de la
parabole. Il a donc proposé un troisieme niveau de modélisation ou la parabole est divisée en 4
000 a 8 000 éléments. Ces derniers sont orientés en fonction de I'erreur optique mesurée sur la
surface élémentaire. Cette modélisation permet d’obtenir des résultats de distribution de flux
trés précis mais le temps de calcul est considérablement augmenté par rapport a celui des deux

autres méthodes.

Pour notre étude, nous avons choisi la seconde méthode en considérant uniquement les
trois anneaux centraux du concentrateur, les autres étant masqués par des bandes collantes non

réfléchissantes. Notre choix a été motivé par le fait que :

Cette modélisation nous semble étre un trés bon compromis entre précision et temps
de calcul d’autant plus que nous ne nous intéressons uniquement a la détermination
des flux échangés entre les différents éléments et non a la distribution précise du flux
concentré.

— La campagne de mesure des erreurs optiques a été réalisée en 2005. Depuis, il est
fort probable que les fortes contraintes météorologiques qu’a subies le concentrateur
(variation de température, neige, etc...) aient altéré localement les caractéristiques de
la parabole et donc que les mesures des erreurs locales ne soient plus représentatives de
celles du concentrateur a ce jour.

Nous ne disposons pas de mesures précises des erreurs optiques de I’héliostat ; il ne nous

semble donc pas pertinent de traiter différemment 1’héliostat et le concentrateur.

Le modulateur de flux est composé d’un chassis et de huit pales triangulaires qui peuvent
se mouvoir grace a une liaison pivot entre leur base et le chassis (fig. 2.18). Le role des pales est
d’obturer une portion de I'ouverture du modulateur pour réduire la flux solaire qui le traverse
(fig. 3.3). La hauteur des pales étant faible par rapport a la distance focale du concentrateur,
nous avons modélisé chaque pale par sa projection dans le plan du chéassis. Ainsi, une pale
est représentée par une surface plane triangulaire parfaitement absorbante placée dans le plan
du chassis et paralléle a ce dernier. La position du sommet du triangle varie en fonction de

I'ouverture du modulateur.

L’ouverture de la cavité de I'absorbeur est modélisée par une surface plane circulaire

parfaitement absorbante placée au point focal du concentrateur. Cette surface est la derniére
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étape de la modélisation optique.

3.2.2 Modélisation globale

Le temps de simulation du systéme optique avec le logiciel Soltrace ne permet pas d’en-
visager de coupler la modélisation réalisée avec ce logiciel avec les modéles développés pour les
autres procédés du prototype pour réaliser des simulations en régime transitoire de I'ensemble
de la machine. C’est pourquoi nous avons développé une modélisation globale du procédé de
captation et de concentration du rayonnement solaire du prototype. Ce modéle utilise les lois
de comportement du modulateur de flux établies grace aux simulations réalisées avec le logiciel
Soltrace.

[’héliostat peut se mouvoir selon deux axes et on suppose que le suivi solaire est suffi-
samment précis pour qu’il puisse collecter et réfléchir le rayonnement solaire direct de maniére
parallele & I'axe du concentrateur. On considére que la surface du I’héliostat est suffisamment
grande pour insoler l'intégralité de la surface d’ouverture du concentrateur durant les phases
de test quelle que soit la position du soleil. Le concentrateur solaire est un miroir parabolique
dont la surface d’ouverture (A,uycone) €st circulaire. La présence d’éléments tels que la machine
thermoacoustique, le chassis du concentrateur, les tuyaux d’écoulement, etc ... en amont du
concentrateur occultent une partie de 'ouverture du concentrateur (A,qasques). Les réflectivités
de I’héliostat (xpeio) €t du concentrateur (Xeone) sont supposées étre constantes et uniformes.
Avec ces hypothéses, la puissance solaire réfléchie par le concentrateur (Qsoz refl Conc) est calculée

par :

Qsol reflconc — Aouv concutile Xhélio X conc DNI (3 1)

Ou, DNI est le flux solaire normal direct incident et A,uy concutite €St la surface utile

d’ouverture du concentrateur calculée par A,y concutite = Aouv cone — Amasques-

/lgj
i X
Q\'ul refl conc Q\ol modul

Aouv modulI I‘ Il-b Aouv modul

4 kmodul ouvert

@ v
&

Modulateur de flux

FIGURE 3.3: Schéma de principe du modulateur de flux vu de coté (gauche) et vu de face
(droite)
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Le modulateur est modélisé par une loi de comportement qui a été établie a partir des
simulations optiques réalisées avec le logiciel Soltrace. Cette loi permet de déterminer le taux de

modulation (7y,04u), ¢'est-a-dire le rapport entre le flux solaire concentré a 1’aval (Qsol modul)

et celul en amont (Qsol 7neﬂconc) du modulateur en fonction du taux d’ouverture de celui-ci

(Touv modul) .

Trodul = M = f (Touv modul) (32)

Qsol refl conc
OU, Touwmodu €st le taux d’ouverture du modulateur défini comme le rapport entre la

surface d’ouverture du modulateur (A modur) €t la surface d’ouverture du modulateur lorsqu’il

est totalement ouvert (Aodul owvert)

o Aouv modul
Touv modul = A

(3.3)

modul ouvert

Nous avons décrit la modélisation du systéme optique dans sa configuration la plus com-
plexe, c’est-a-dire avec 'utilisation d’un héliostat et d’un concentrateur fixe. Ce systéme est
effectivement celui qui est utilisé pour la campagne expérimentale (4 cause de la panne du
dispositif du suivi solaire de la parabole) mais il ne correspond pas & celui qui pourrait étre mis
en ceuvre dans le cas d’une unité pilote ou d’'une commercialisation du systéme. A partir de la
modélisation de ce systéme a double réflexion, il est possible de simuler un systéme de captation
solaire comprenant uniquement le concentrateur parabolique orienté suivant deux axes. Pour
cela, il suffit de ne pas considérer la réflectivité associée a I'héliostat dans I’équation 3.1 et
d’établir les lois de comportement du modulateur a partir de simulations Soltrace sans prendre
en compte ’étape de ’héliostat. Dans ce cas le systéme optique est composé d’'un concentrateur
parabolique, d’'un modulateur de flux et d’un récepteur solaire (fig. 2.13) et les flux échangés

entre ces éléments sont présentés dans la figure 3.4.

Qsol abs masques

Qpert optiq conc

Qpert modul .
Qpert déb or

<& > »
< >4 >

Qsol collect

Masques Concentrateur Modulateur Orifice de la
cavité absorbeur

FI1GURE 3.4: Flux échangés entre les différents éléments du systéme de captation solaire a simple
réflexion

3.3 La machine de réfrigération thermoacoustique solaire

D’un point de vue du systéme, une machine de réfrigération thermoacoustique solaire peut
étre considérée comme la combinaison d’un cycle moteur, recevant de la chaleur provenant d'une

source a haute température et rejetant de ’énergie thermique a I’environnement, couplé a un
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cycle récepteur pompant de la chaleur a basse température et évacuant de I’énergie thermique
a I'ambiance. La machine globale est alors composée de quatre échangeurs de chaleur et se
comporte comme un cycle tri-therme. La modélisation de la machine thermoacoustique proposée
est basée sur ’application du premier principe de la thermodynamique en régime transitoire
sur les quatre échangeurs de chaleur de la machine. Les masses considérées pour ces derniers
sont alors des masses thermiques équivalentes prenant en compte la masse de I’échangeur mais
également celle des éléments qui 'entourent et dont la température est influencée par celle de
ce dernier (portion de tube de résonateur, régénérateur, fluide de travail,...). Le modéle proposé
pour la machine thermoacoustique est un modéle quasi-stationnaire. Les bilans thermiques sur
les échangeurs sont écrits en régime transitoire mais ils font appel, pour le calcul des échanges
thermiques entre le fluide de travail et la paroi des échangeurs, aux résultats de simulation
en régime stationnaire de la machine thermoacoustique réalisées avec le logiciel CRISTA (voir

1.2.5) par la société Hekyom.

3.3.1 La cavité absorbeur et I’échangeur chaud du générateur

Le rayonnement solaire concentré apres avoir traversé le modulateur atteint le plan de
Vorifice de I'absorbeur situé au foyer de la parabole (fig 3.5). Pour des raisons d’optimisation
thermique de la cavité (voir 2.3.3), la surface de 'orifice de celle-ci peut étre plus petite que
laire de la tache focale. On suppose que 'absorptivité de la paroi extérieure de la cavité est

nulle, ainsi le flux solaire qui déborde de orifice (medébor> est considéré comme perdu et

seul celui qui arrive au niveau de l'orifice est absorbé (Qsol abs) de sorte que :

Qsol abs — Qsol modul — Qpert déb or (34)

Ou Qsolmodul est le flux solaire modulé calculé a partir de I’équation 3.2 et Qsoldéb est
déterminé a partir d’'une loi de comportement établie a partir des résultats de simulations
réalisées avec Soltrace. Cette loi permet de calculer le taux de débordement (74¢), défini comme

le rapport entre le flux solaire qui déborde de Dorifice (Qpert débor) et le flux solaire réfléchi par

le concentrateur (Qsol refl conc), en fonction du taux d’ouverture du modulateur (Touymodur) €t

du diameétre de lorifice de la cavité (D).

Q t déb
Tdep = M - f (Touvmodulu Dor) (35)
Qsol refl conc

Le flux solaire absorbé par la cavité (Qsol abs) est en grande partie transmis au fluide de

. . . ~ 92 z z -
travail de la machine thermoacoustique a travers I’échangeur chaud du générateur <Qhel_pam cg> .
[’autre partie est échangée avec le milieu ambiant sous forme de pertes thermiques a travers
Porifice (me OT) et a travers les parois de la cavité (Qpertparoi). On suppose que la température

de la paroi de la cavité est égale a celle de 'échangeur chaud du générateur d’onde (7). Cette
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Qpcrt paroi

!

anl modul

2 Q/

FIGURE 3.5: Schéma de principe et flux thermiques de la cavité et de 1’échangeur chaud du
générateur d’onde

derniére est considérée comme une masse thermique équivalent a 1’échangeur chaud. L’écriture

du bilan thermique en régime transitoire sur ces éléments donne :

d Ucav +cg

dt = Qsol abs T Qpert or T Qpertparoi cav T Qhel—paroi cg (36)

On considére, au niveau de l'orifice, les échanges thermiques, convectifs et radiatifs entre
la cavité et 'ambiance. Les pertes thermiques par I'ouverture de la cavité sont alors calculées
par :

Qpertor = Aor [Qor (Tamp — Tog) + €or 0 (T — Tit) ] (3.7)

Ou A,, est la surface de lorifice de la cavité, T,,,, est la température ambiante, &,,
est I"émissivité de l'orifice et o est la constante de Stefan-Boltzmann. L’échange convectif au
niveau de 'orifice est caractérisé par un coefficient de transfert convectif (o) calculé a partir
des équations 2.7 et 2.8.

On suppose que l'isolation des parois de la cavité est suffisamment efficace pour qu’a la sur-
face de I'isolant, on puisse estimer que I’échange radiatif est négligeable devant I’échange convec-

tif. Pour le calcul, on dissocie les pertes par la paroi latérale (paroi cylindrique) (Qpertpamilat>

des pertes par les bords de la cavité (parois planes) <QpeTtpaT0ibords> avec Qpert paroi cav

Qpert paroilat T Qpert paroibords- Ces échanges thermiques sont respectivement calculés par :

Q ‘ — (1 Aor Tamb - Tcg (3 8)
pert paroilat — A ot 1 In Degzt cav 4 1 .
ertiat cav 27 Leaw Kisol Dint cav T Dext cav Leav Qext
et
Tamb - Tc
g (3.9)

4

s

Qpert paroibords — 2
( 5 €isol 5 1 )
Dint cav kiSOZ Dezt cav Yext
O, Acztiatcav €St la surface extérieure totale de la cavité qui est définie comme la somme
de la surface de la paroi et celle occupée par orifice, D et L sont respectivement la longueur
et le diamétre de la cavité, k;,, est la conductivité thermique de l'isolant, a.,; est le coefficient
de convection externe que 'on considére ici comme constant et e,y est I’épaisseur de l'isolant

au fond de la cavité.
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Le terme Qpei—paroicg représente I’échange thermique convectif entre la paroi de I'échan-

geur chaud du générateur d’onde et le fluide de travail de la machine thermoacoustique. 11 est

a partir des résultats des simulations de la machine thermoacoustique en régime stationnaire
réalisées avec le logiciel CRISTA. Les conditions de simulations de la machine avec ce logiciel

sont d’écrites dans le paragraphe 3.3.3.

3.3.2 Les échangeurs a4 températures intermédiaires et 1’échangeur
froid

[’échangeur froid assure le transfert de chaleur entre I’hélium et le fluide frigoporteur qui
circule dans la boucle de stockage. Les échangeurs a température intermédiaire assurent eux le

transfert entre le fluide de travail et le fluide de refroidissement pour évacuer la chaleur vers la

source a température intermédiaire.

Nguia s i ﬁ Mg nx

£

Qpcrl hx

ﬁ hﬂuid e hx

FIGURE 3.6: Schéma de principe et flux thermiques pour I’échangeur froid et les échangeurs a
température intermédiaire

Ces trois échangeurs sont de type “courants croisés” avec I’hélium qui circule en mouve-
ment oscillant dans les tubes et le fluide frigoporteur ou de refroidissement qui passe dans la

calandre (fig. 2.26). Ils échangent donc d’un coté avec I'hélium (Qhal_pamihx> de l'autre avec

le fluide qui circule dans la calandre (Qflmd,pam hz). [’échangeur froid est également soumis
a des échanges thermiques avec le milieu ambiant a travers la paroi du résonateur acous-
tique (Qpertm). Ces échanges sont considérés comme négligeables pour les deux échangeurs
a température intermédiaire du fait de leur faible différence de température avec ’ambiance.
L’application du premier principe de la thermodynamique sur la paroi et sur le fluide pour ces

trois échangeurs donne :

dUparoi hx

dt - Qfluid—paroi ha Qhel—paroi ha T Qpert hx (3 10)
dU luid h : . .
fdutl T — Qparoi—fluidhx + M fluid ha (hfluidehx — hfluidsh:c)

O, Uparoi ha €t Utruiana sont respectivement 1'énergie interne de la paroi de I’échangeur et

celle du fluide contenu dans I'échangeur, 1 ¢4 n, est le débit massique de fluide circulant dans
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I'échangeur et hyfyigens €6 Rfuidshe sont respectivement l’enthapie du fluide a Ientrée et a la
sortie de 1’échangeur.

[’échange thermique entre le fluide et la paroi (Qﬂuid,pam hm) est un échange convectif
dont le coeflicient (ovfyid—paroi) €st déterminé par une corrélation proposée par Zukauskas et
rapportée par Cengel [138] pour calculer les échanges convectifs entre un fluide et un faisceau
de tubes :

0,25
X fuid—paroi Dtube m n ( Pr ) ’
Nup = = C Re; Pr 3.11

P E fruia b Pr (3.11)

Otu, Nup est le nombre de Nusselt rapporté a Dy, le diamétre externe des tubes, kjyiq
est la conductivité thermique du fluide, Rep le nombre de Reynolds a la vitesse maximale
du fluide (V},4,) avec comme grandeur caractéristique Dy et Pr le nombre de Prandtl. Les
coefficients C', m, et n sont déterminés en fonction de Rey et de I'alignement des tubes (en ligne
ou en quinconce). A titre d’exemple pour un faisceau de tubes en quinconce avec Rep < 500,
C=1,04m=0,4et n=0,36.

Les pertes de charge coté calandre (APy,,q) sont calculées a partir de la corrélation établie

par Zukauskas et citée par Cengel [138] pour un fluide traversant un faisceau de tubes.

APpia = N1 f x —pﬂMdZV"%ax (3.12)

O11, Ny, est le nombre de rangs du faisceau, pyyiq est la masse volumique du fluide, V4, est

la vitesse maximale du fluide dans la faisceau de tubes et f et x sont respectivement le facteur

de frottement et le facteur de correction qui sont déterminés par des abaques en fonction de
Rep, de I'alignement et de la distance entre les tubes.

Le terme Qhel_pamhx représente les échanges thermiques entre le fluide de travail et la

paroi des échangeurs. Comme pour I’échangeur chaud du générateur d’onde, ces flux thermiques

échangés sont déterminés a partir de lois des comportement établies avec les résultats des

simulations de la machine thermoacoustique en régime établi obtenus avec le logiciel CRISTA.

3.3.3 Modélisation et conditions de simulation de la machine

thermoacoustique avec le logiciel CRISTA

La modélisation de la machine a été réalisée par la société Hekyom a l'aide du logi-
ciel CRISTA. La géométrie spécifique de la machine thermoacoustique a été programmée avec
comme principales conditions aux limites thermiques, la température des échangeurs a tempé-
rature intermédiaire et celle de ’échangeur froid. La température de I’échangeur chaud comme
les puissances thermiques échangées entre I’hélium et la paroi des échangeurs sont des données
de sortie. Ces derniéres sont fonction du rapport de pression (drive ratio) qui est lui également
une donnée d’entrée (pour la définition de rapport de pression voir 1.2.1). La pression moyenne
du fluide de travail est également une donnée d’entrée, elle a été fixée pour cette machine a 40
bar. La température du résonateur est considérée comme égale a la température ambiante.

Le temps de simulation de la machine thermoacoustique avec ce logiciel ne permet pas

de coupler la modélisation réalisée avec ce dernier avec les modéles proposés pour les autres
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sous-systémes pour réaliser des simulations dynamiques de ’ensemble de I'installation. C’est
pourquoi, dans le modéle global, on considére des lois de comportement de la machine ther-
moacoustique établies a partir des simulations en régime stationnaire de cette derniére.

Les simulations ont été réalisées en imposant différentes températures de I’échangeur froid
(de - 40 a 20 °C avec un pas de 10 °C), pour différentes températures de paroi des échangeurs
a température intermédiaire (de 0 & 40 °C avec un pas de 5 °C) et pour plusieurs rapports de
pression (drive ratios de 0,5 a 5 % avec un pas de 0,5 %). Au total, 1140 simulations ont été
réalisées avec des températures chaudes variant de 233,5 °C a 704 °C. Elles ont permis d’éta-
blir une cartographie des puissances échangées au niveau des quatre échangeurs de chaleur en
fonction des trois niveaux de température (chaude, intermédiaire et froide). A titre d’exemple,
la figure 3.7 montre 1’évolution de la puissance échangée entre le fluide de travail et la paroi
de I’échangeur chaud du générateur (Qhel_pamcg>, en fonction de la température de paroi de
’échangeur chaud générateur (7,) et de celle de I’échangeur froid du réfrigérateur (7%,) pour

deux températures d’échangeur intermédiaire (T} amp) différentes.
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FIGURE 3.7: Evolution de la puissance échangée entre I'hélium et la paroi de I’échangeur chaud
du générateur <Qhel,pm«m-cg> en fonction de la température de I’échangeur chaud du générateur

(Tty) et de la température de I’échangeur froid du réfrigérateur (7',) pour deux températures
des échangeurs intermédiaires (Thzams), 273 K (& gauche) et de 303 K (a droite)

Un post-traitement de ces résultats de simulations a permis d’établir des relations polyno-
miales qui permettent de calculer les puissances échangées entre I’hélium et la paroi au niveau
des quatre échangeurs de la machine thermoacoustique (Qhel_pamihx), en fonction de la tem-
pérature de 'échangeur chaud du générateur (7.,), des échangeurs a température intermédiaire

(Thaams) et de I'échangeur froid (7%,). On obtient ainsi :

Qhelfparoi hx — f <T697 Thzamb-; Tfr) (313)

Ces relations sont utilisées a chaque pas de temps de calcul, pour déterminer les flux
échangés dans les bilans thermiques établis sur les échangeurs de la machine thermoacoustique
(eq. 3.6 et eq. 3.10). Par cette approche quasi-stationnaire, qui considére la modélisation tran-

sitoire des échangeurs avec les flux échangés avec I’hélium calculés a partir d’'une modélisation
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3.3. La machine de réfrigération thermoacoustique solaire

stationnaire, on suppose de fait que les constantes de temps associées a I’acoustique sont faibles

par rapport a la thermique des échangeurs.

3.3.4 Les auxiliaires

Bien que le prototype ne soit pas équipé d’aéroréfrigérants (voir 2.3.3), nous avons inté-
gré la possibilité d’utiliser cet élément pour évacuer vers le milieu ambiant, la chaleur rejetée
au niveau de I'échangeur froid du générateur et de I’échangeur chaud du réfrigérateur. Il est
ainsi possible de simuler le fonctionnement du prototype en imposant un débit massique d’eau
avec une température d’entrée constante ou d’étudier le comportement d’'une machine équipée
d’'un aéroréfrigérant comme ce serait le cas pour une machine commerciale. L’aéroréfrigérant

considéré est alors un échangeur a fluides séparés (fig. 3.8).

h

air s aéro

L

fluid aéro

fluid e aéro

fluid s aéro

FERRERE

air aéro

air e aéro

FIGURE 3.8: Schéma de principe d’un aéroréfrigerant a fluides séparés

La paroi métallique de I’échangeur est considérée comme une masse thermique équivalente
en fluide de refroidissement. En application du premier principe en régime transitoire sur le

fluide et sur la paroi de I’échangeur avec les hypothéses du modéle, on obtient :

deluideraroi aéro

dt - mfluidaéro (hfluideaéro - hfluidsaéro) + Qaéro (314)

O U f1yid-+paroi aéro €5t I'énergie interne du fluide et de la paroi de I'aéroréfrigérant, 1 fiuid aero
est le débit massique de fluide de refroidissement qui circule dans I'aéroréfrigérant, ce débit est
équivalent a la somme des débits qui circulent dans I’échangeur froid du générateur (17 4 4) €t
dans I’échangeur chaud du réfrigérateur (1 piyider)s P fiuide aéro €6 Pfiuid s aéro SO respectivement
Ienthalpie d’entrée et Penthalpie de sortie du fluide de refroidissement et Qe est la puissance
thermique échangée avec le milieu ambiant. Le calcul de cette derniére repose sur la notion
d’efficacité (Fuero) :

Eaéro = = QaéT‘O (315)
Qmaac aéro
Ou Qmw aero €st le flux thermique maximum transférable par ’échangeur :
Qmax aéro — Cmin (Tfluideaéro - Taireaéro) (316)
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avec C)nin, le débit de capacité thermique minimum calculé par :
Cmin = min [mfluid aéro Cpflm'd ; maiT aéro Cpair] (317)

OU Thiyideaéro €t Thireaéro sont respectivement la température d’entrée du fluide de re-
froidissement et la température d’entrée de l'air dans 'aéroréfrigérant, 1M, qero €st le débit
massique d’air qui traverse I'aéroréfrigérant et Cpyyiq et Cpgir sont respectivement les capaci-
tés thermiques massiques a pression constante du fluide de refroidissement et de l'air.

Dans ce modéle, on considére que lefficacité de 1'aéroréfrigérant (E,¢.,) est constante. De
plus on ne considére pas les canalisations entre les échangeurs a température ambiante de la

machine thermoacoustique et I'aéroréfrigérant, ainsi :

M fluid aéro P fluid e aéro = M fluid fg P fluid s fg + T fluid er Nfluid s er (3.18)

et
hfluidsaéro - hfluidefg - hfluidecr (319)

3.4 La boucle de stockage

3.4.1 La cuve de stockage
Description du modéle

La modélisation de la cuve de stockage frigorifique établie pour cette étude, est inspirée
des travaux réalisés par Bédécarrats et al. [139] sur les systémes de stockage par chaleur latente.
La cuve est un élément cylindrique vertical rempli de nodules contenant un Matériau a
Changement de Phase (MCP) (voir 2.3.4). Le fluide frigoporteur circule :
— du bas vers le haut de la cuve en mode stockage (lorsque la température du fluide
frigoporteur est inférieure a la température des nodules),
— du haut vers le bas de la cuve lors des phases de déstockage (lorsque la température du

fluide frigoporteur est supérieure a la température des nodules).

I‘hﬂuid stock
fluid s stock
00007 TN
000 1Y ()
n"lﬂuid stock
fluid e stock
FIGURE 3.9: Schéma d’un volume FIGURE 3.10: Schéma d’un nodule en cours de fusion
de controle de la cuve de stockage (gauche) et en cours de cristallisation (droite)

122



3.4. La boucle de stockage

On considére que I'écoulement du fluide frigoporteur dans la cuve est de type piston,
c’est-a-dire que les variations de température du fluide frigoporteur sont supposées étre uni-
quement selon ’axe débitant. Pour prendre en considération la stratification thermique au sein
de la cuve, cette derniére est divisée en volumes de controle suivant I’axe de la cuve (fig. 3.9).
On considére que la température du fluide est uniforme dans chaque volume de controle et

qu’elle est égale a sa température de sortie. En circulant, le fluide frigoporteur échange avec
Nnod

les nodules ( Qi flm-dnod) et avec 'ambiance a travers la paroi et l'isolation de la cuve
i=1

(Qpe,,tpamistock). On considére les éléments métalliques de la cuve, (la paroi, les diffuseurs,

etc...) et les enveloppes en polymére des nodules comme une masse thermique équivalente en

fluide. Ainsi, I'application du premier principe sur le fluide et les éléments de la cuve sur un

volume de controle donne :

AU truid+a k Py
uid+élém stoc . : *
dt = M fluid stock (hfluid e stock — hfluid s stock) =+ E Q’L fluid—nod + Qpert paroi stock
=1

(3.20)

OU Uiyidtéiém stock €st 1'énergie interne du fluide et des éléments de la cuve contenus dans

le volume de controle, 1 1yidstocr: €t le débit massique de fluide frigoporteur dans la cuve,

R fuide stock €t Pfiuids stock: SONt respectivement les enthalpies du fluide a I'entrée et a la sortie du
volume de controle et N,,,q est le nombre de nodules contenus dans le volume de controle.

On suppose que l'isolation des parois de la cuve est parfaitement étanche de maniére

a éviter la présence de condensation ou de givre sur la paroi externe du tube. La puissance

thermique échangée entre le fluide frigoporteur et le milieu ambiant est alors calculée par :

Qpert paroi stock — Kparoi stock Aparoi stock (Tfluid sstock Tamb) (3 2 1)

OU Kparoistock €st le coefficient d’échange global entre le fluide et le milien ambiant,
Aparoi stock, €st la surface interne de la paroi de la cuve, Tfyids stock €St la température du fluide
et T, est la température ambiante.

Le MCP utilisé est une solution aqueuse saline a sa composition eutectique. Ainsi, les
changements de phases sont réalisés a température constante comme ceux d’un corps pur.
A cause du phénomeéne de surfusion et du caractére aléatoire de la cristallisation du MCP
(voir 1.4.2), bien que la température du fluide soit homogéne, les nodules contenus dans un
méme volume de controle peuvent étre a des états (non cristallisé, cristallisé ou partiellement
cristallisé) et a des températures différents. Ces phénomeénes imposent la modélisation de chacun
des nodules de la cuve. On suppose que les échanges conductifs et radiatifs entre les nodules
sont négligeables par rapport aux échanges convectifs entre le fluide et les nodules (Q ﬂmd,md).

Dans ces conditions, I'écriture du bilan thermique en régime transitoire sur un nodule donne :

d Unod dunod

- nod ™ 5,  — .no— wi 3.22
it Mnod — Qnod—fluid (3.22)

O, U,oq est I'énergie interne du MCP contenu dans un nodule, m,,.q est la masse du

MCP contenu dans un nodule et wu,,q est 'énergie interne spécifique du MCP. Cette derniére
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est déterminée, en fonction de I’état du nodule en considérant comme état de référence le MCP
cristallisé a la température 7). et en supposant constantes les capacités calorifiques a volume

constant du MCP a I'état solide et a I'état liquide (Cvnarep soiia €6 Cncpiig) -

Uref + CVnep sotid (Tnod — Tref) St Tpod; =1

Unod = uref + C"UMC'P solid (Tfusion - Tref) + xsolidLMCP si 0< Tnod,i <1
Uref + C’UMC’P solid (Tfusion - Tref) + LMCP + C’UMC’P lig (Tnod - Tref) s1 Tnod,i = 0
(3.23)

Ot u,ep est I'énergie interne spécifique du nodule a I'état de référence, x4 est le titre
solide défini comme le rapport entre la masse de MCP cristallisé sur la masse totale du MCP
et Lycp est la chaleur latente de fusion du MCP.

La cristallisation du MCP contenu dans un nodule est soumise au phénomeéne de surfusion
et est de ce fait aléatoire. Pour déterminer le nombre de nodules qui cristallisent a chaque pas
de temps de calcul, on utilise la loi de nucléation proposée par Turnbull [140]. D’aprés cette loi,
le nombre de nodules nouvellement cristallisés (AN,.is1o) est proportionnel & la probabilité de
cristallisation par unité de temps J (T},04) et au nombre de nodules encore a I’état non-cristallisé
(Noot — Nerisia).

ANerista = J (Tnod) - [Nnod — Nerista) -At (3.24)

Ou At est le pas de temps de calcul et J(T,,q4) est la probabilité de cristallisation par

unité de temps calculée, d’aprés les théories classiques de la nucléation par :

B
J (Thoa) = A(Thoa) exp | — (3.25)
Tnod (Tfusion - Tnod>2

Ou A (T,04) que nous considérons dans notre modélisation comme constant et B sont des
coefficients qui ont été déterminés expérimentalement par Bédécarrats et Dumas [90].

Lorsque le nombre de nodules nouvellement cristallisés calculé n’est pas un nombre entier,
la partie entiére de ce nombre correspond au nombre de nodule qui sont stir de cristalliser. Si on
appelle X la partie décimale de ce nombre, la probabilité qu’on ait une cristallisation supplé-
mentaire vaut X. Pour prendre en considération cette probabilité, on réalise un tirage aléatoire
d'un nombre réel entre 0 et 1. Si ce nombre est inférieur a X, on ajoute une cristallisation
supplémentaire.

Il a été démontré expérimentalement, notamment par Bédécarrats et Dumas [141] et Chan
et Tan [142], que la cristallisation est initiée sur 'enveloppe des nodules et qu’elle se propage
de maniére concentrique vers le centre (fig. 3.11 et fig. 3.10). L’initiation de la cristallisation
du MCP a lieu & une température inférieure & sa température de fusion (7'ysion). Avant la
cristallisation, le nodule est & la température T,,,; et juste aprés l'apparition des premiers
cristaux la température du nodule remonte a la température de fusion grace a la chaleur dégagée
par la formation d’une couche de solide sur la paroi interne du nodule. La formation de cette

couche étant trés rapide, on considére cette transformation comme adiabatique. On calcule
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donc le titre solide x,,;4 au moment de la cristallisation de nodule par :

- CUMCP lig (Tfusi(m - Tnod)
Tsolid =

3.26
Lycp (3.26)

Pendant la cristallisation du nodule, on calcule le rayon de l'interface solide/liquide

(Tinter face) (fig. 3.10) par I'équation :

e (3.27)

Tinter face = [T?nt (1 - xsolid)]

Fusion apés une
cristallisation partielle
Cristallisation apreés
une fusion partielle

FI1GURE 3.11: Schéma du parcours de la cristallisation et de la fusion des nodules

On considére que la fusion des nodules est initiée a partir de la paroi et que le front de
fusion se propage de maniére concentrique en direction du centre (fig. 3.11 et fig. 3.10). Ce
changement de phase débute dés que la température du MCP cristallisé devient supérieure a
la température de fusion et est réalisé a température constante (Tfus0n). Pendant la fusion
du nodule, la propagation du front de fusion est calculée par la détermination du l'interface

liquide/solide (Tinter face) grace a I'équation :
1/3
Tinter face = [Tg)nt xsolid} / (328)

On considére dans le cas de la cristallisation d'un nodule aprés qu’il a subi une fusion
partielle, que la partie cristallisée du MCP est attachée a ’enveloppe du nodule et que le front
de cristallisation se propage de maniére concentrique en direction du centre (fig. 3.11). De la
méme maniére, dans le cas d’'une fusion aprés une cristallisation incompléte, on considére que
la partie cristallisée est au centre du nodule et que le front de fusion se propage de I'enveloppe
vers le centre (fig. 3.11).

La détermination du flux échangé entre le fluide et un nodule est réalisée en considérant
que durant le changement de phase, la chaleur sensible est négligeable devant la chaleur latente

(hypothése de transformation quasi-stationnaire). En considérant les propriétés thermiques de
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chaque phase constantes, la puissance thermique échangée entre le fluide frigoporteur et le MCP

contenu dans un nodule est calculée par :

Thod — Ttiuid
ext + Renv + Rint

Ou R.yi, Reny €t R sont respectivement les résistances thermiques externe, de I'enve-

Qfluid—nod — R (329)

loppe et interne du nodule. Elles sont calculées par les équations suivantes :

1

2
ATre,, Clet

Rent = (3.30)

Ot 7oy est le rayon externe de I'enveloppe du nodule et ag,; est le coefficient d’échange

convectif entre la paroi du nodule et le fluide. II est calculée par I'équation suivante [139] :

E frui
Cept = %PTIBRBU2 (3.31)

Text

Ou le nombre de Reynolds est calculé avec comme grandeur caractéristique le diamétre
externe des nodules et comme vitesse de fluide la vitesse débitante dans le lit de nodules.

La résistance thermique de ’enveloppe est calculé par :

Reny = ! (1 - 1) (3.32)

4 kenv Tint Text

Ol kepyp est la conductivité thermique de 'enveloppe et r;,; est le rayon interne de 'enve-
loppe du nodule.
Le calcul de la résistance interne nécessite de considérer trois cas différents :
— le nodule est intégralement fondu ou cristallisé : nous considérons dans ce cas que la
température du MCP est uniforme et donc que la résistance interne est nulle (R;,; = 0).
— le nodule est en cours de cristallisation : dans ce cas la couche de solide qui se forme
sur la surface interne de la paroi introduit une résistance thermique entre 1’enveloppe

et le MCP a I’état liquide au centre du nodule.

Riny = ! ( Lo 1) (3.33)

4 kMCP solid \ Tinterface Tint

Ou Erpeopsoiia st la conductivité thermique du MCP a T'état solide et riperface st le
rayon de l'interface solide/liquide.

— le nodule est en cours de fusion : dans ce cas la couche de liquide qui se forme a la surface
interne de la paroi introduit une résistance thermique entre ’enveloppe et le MCP a
I’état solide au centre du nodule. Les mouvements de convection naturelle qui se mettent
en place dans la couche de liquide sont pris en considération par l'utilisation d’une
conductivité thermique équivalente pour le MCP liquide (Kkprcpiigeq)- Cette derniére a

été déterminée expérimentalement par Bédécarrats et al [139).

Riny = ! ( Lo 1) (3.34)

47 kMC’P ligeq \ Tinterface Tint
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Pour le calcul des pertes de charge dans la cuve de stockage, on considére les pertes de
charge singuliéres (AP;;,,) liées :

— a I'élargissement brusque a l’entrée de la cuve,

— aux diffuseurs,

— au lit de nodules,

— au rétrécissement brusque a la sortie de la cuve.

Elles sont calculées a partir des équations suivantes :

Vf2luid
2

APsing - gpfluid (335)

Ot pyiuiq est la masse volumique du fluide frigoporteur, Vi,q est la vitesse débitante du
fluide en amont de 1'obstacle et ( est le coefficient de pertes de charge singuliére. Ce dernier est
fonction de la géométrie de la singularité, dans ce modéle nous avons considéré les corrélations
suivantes :

— Pour I'élargissement brusque : ¢ =1 [143]

Pour le rétrécissement brusque : ¢ = 0,5 [143]
— Pour le diffuseur, nous avons considéré le coefficient de perte de charge d’une plaque

plane perforée dont les ouvertures sont a bords vifs [144] :

C=(0,707VT—r+1-r)’ > (3.36)

K

Ou « est le rapport de surface entre la surface débitante de la plaque (Ay) et la surface
totale de la plaque (A4;), Kk = Ag/As.
La perte de charge a travers le lit de nodules A P .04 est calculée a partir de I'équation d’Ergun :
[145]

17 75 Pfluid Elit nod
Dnod (1 - glitnod)

150 ,Uflm'd 812it nod

APt nod = Liit nod D2
nod (1 - 5litnod>

3 Vfgluidlit nod
(3.37)

Ot Lyt noa est la hauteur du lit de nodule, pf,:4 est la viscosité dynamique du fluide, D,,pq

3 Vitidlit nod +

est le diametre des nodules, ¢ 1,0q est la fraction volumique des nodules dans le lit et Viiaiit noa
est la vitesse débitante du fluide dans le lit.
La perte de charge de la cuve de stockage (AP.,..) est le somme des pertes de charge

singuliéres précédemment mentionnées, AP.pe = ABitnod + Y APsing.

Validation expérimentale

Les équations proposées pour modéliser le fonctionnement de la cuve de stockage qui sont
décrites dans le paragraphe précédent ont été discrétisées en temps selon la méthode Euler
explicite et programmées dans un environnement Delphi. L’outil de simulation obtenu a été
utilisé pour simuler le comportement d’une cuve de stockage frigorifique dans les conditions
de dimensionnement et de fonctionnement de 1'étude expérimentale réalisée par Bédécarrats

et al. et rapportées dans |146|. Le systéme de stockage qui a été testé lors de cette campagne
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expérimentale est de technologie identique a celui qui sera couplé au réfrigérateur thermoa-
coustique solaire, cependant le volume de la cuve et les températures de fonctionnement sont
différents. L’objectif ici est de simuler le comportement de la cuve dans différentes conditions
de fonctionnement qui ont été étudiées expérimentalement afin de confronter les résultats de
simulations aux résultats expérimentaux et ainsi vérifier la validité du modeéle.

Le systéme de stockage qui a été étudié expérimentalement est une cuve métallique de
1 m? de volume utile (volume rempli de nodules). Elle mesure 1,42 m de haut et 0,95 m de
diameétre. Elle est équipée au deux extrémités du volume utile (en haut et en bas) de disques
métalliques percés de 48 trous appelés diffuseurs. Ils permettent de contenir les nodules mais
également de répartir la circulation du fluide sur toute la largeur du lit. Aux deux extrémités de
la cuve (entre les diffuseurs et la paroi), il y a deux volumes sans nodule de 0,13 m? chacun. Le
fluide frigoporteur utilisé est une solution aqueuse a base de mono-éthyléne glycol. Le volume
utile contient 2 400 nodules de 77 mm de diamétre avec une épaisseur de I'enveloppe de 2 mm.
Les nodules sont remplis & 96 % d’eau avec un agent nucléant (7sysi0n = 0°C).

La mesure du débit volumique du fluide frigoporteur est assurée par un débitmétre électro-
magnétique de type KOBOLD VKM-ZA-80 avec une précision de mesure de 2 % dans la gamme
de débit utilisée. Les mesures de températures sur le fluide sont réalisées par des thermocouples
de type K placés dans des gaines de 2 mm de diamétre.

Les données d’entrées utilisées pour les simulation sont :

les caractéristiques géométriques de la cuve mentionnés ci-dessus,

les propriétés thermophysiques du fluide frigoporteur,

les propriétés thermophysiques du MCP,

— les propriétés thermophysiques de I'isolant de la cuve,

— la température ambiante,

le débit et la température d’entrée du fluide frigoporteur.

Les valeurs utilisées pour ces différents paramétres sont présentées dans le tableau 3.1.

TABLE 3.1: Propriétés principales du fluide frigoporteur, du MCP et le I'isolation de la cuve
utilisées pour les simulations de la cuve étudiée par Bédécarrats et al.

’ Données d’entrées ‘ Valeurs ‘
Masse volumique du fluide frigoporteur 1077 kg/m?
Capacité thermique massique du fluide frigoporteur 3300 J/kg.K
Conductivité thermique du fluide frigoporteur 0,42 W/m.K
Capacité thermique massique du MCP cristallisé 2100 J/kg.K
Capacité thermique massique du MCP liquide 4185 J/kg.K
Chaleur latente de cristallisation 333.10° J/kg
Masse volumique du MCP liquide 1000 kg/m?
Conductivité thermique du MCP cristallisé 2,1 W/m.K
Conductivité thermique équivalente du MCP liquide 1,1 W/m.K
Coefficient d’échange thermique globale entre le fluide et ’'ambiance | 1,35 W/m*.K
Température ambiante 20 °C

Une série de simulations de stockage avec un profil de température d’entrée du fluide
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imposé a été réalisée pour différents débits (de 1,1 42,5 m?/h). A Iétat initial, les températures
du fluide frigoporteur et de la cuve de stockage sont de 6,2 °C et la totalité du MCP est liquide.
Le fluide frigoporteur en entrée de cuve est refroidi avec une vitesse de refroidissement de -
4 K/h pour étre stabilisé a la température de - 6,0 °C. La figure 3.12, représente 1’évolution
au cours du temps de la température d’entrée du fluide frigoporteur et des températures de
sortie mesurées expérimentalement et obtenues par les simulations pour les différents débits
étudiés. Quel que soit le débit du fluide frigoporteur utilisé, les courbes de températures de
sortie obtenues ont la méme allure. Dans un premier temps, la température de sortie diminue
avec une vitesse de refroidissement proche de celle de la température d’entrée. Cette premiére
étape correspond a une phase de stockage sensible ot les nodules sont refroidis jusqu’a atteindre
leur température de cristallisation. Le début de la cristallisation des nodules se caractérise par
une rupture de pente de la courbe représentant la température de sortie pour former quasiment
un palier de température aux alentours de -1.5 °C. Cette stabilisation de la température de
sortie est due au changement de phases du MCP qui se fait a température constante. C’est
donc I'étape ou I'énergie est stockée sous forme de chaleur latente. Au fur et & mesure que la
cristallisation s’achéve dans les nodules, la différence de température entre I’entrée et la sortie
du fluide se réduit pour étre quasiment nulle a la fin du cycle de stockage. Cette derniére étape
correspond également a une phase de stockage sensible ol les nodules cristallisés sont refroidis

pour atteindre la température de stabilisation du fluide.

Les profils de températures de sortie obtenus par la simulation sont relativement proches
de ceux mesurés lors de la campagne expérimentale et cela dans toutes les étapes du stockage.
On notera la trés bonne détermination du début de la cristallisation et de la fin de la phase
de stockage. On remarque cependant qu’au début de ’étape de cristallisation la température
de sortie du fluide est légérement surestimée par les simulations alors quelle est faiblement
sous-estimée a la fin du stockage. Cette différence de température n’impacte pas de maniére
significative le comportement du stockage. D’un point de vue énergétique, l'effet frigorifique
cédé par le fluide frigoporteur est sur les quatre simulations en moyenne, de 61,4 kWh et de 59

kWh pour les essais expérimentaux soit une différence de 4 %.

Des simulations ont également été réalisées et les résultats obtenus ont été comparés aux
résultats expérimentaux de Bédécarrats et al. pour le fonctionnement de la cuve en mode désto-
ckage. Ces expériences ont été menées avec un profil de température d’entrée du fluide imposé et
avec différents débits de fluide frigoporteur. La figure 3.13 représente les profils de température
en fonction du temps, du fluide en entrée et en sortie obtenus par les simulations et mesurés aux
cours de la campagne expérimentale pour différents débits (de 1 a 2,3 m3/h). A T’état initial, la
température du fluide frigoporteur et de la cuve de stockage est de -6,3 °C et la totalité du MCP
est cristallisée. La température du fluide a 'entrée de la cuve est progressivement augmentée a
une vitesse de 4 K/h pour étre stabilisée & 6 °C. Avant d’atteindre la température de fusion du
MCP, la température du fluide a la sortie de la cuve du fluide augmente de maniére analogue a
celle de I'entrée. Dans cette premiére étape, le MCP déstocke de I’énergie sensible. Lorsque la

température de fusion du MCP est atteinte, 'augmentation de température du fluide a la sortie

129
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FI1GURE 3.12: Comparaison de I’évolution des températures de sortie obtenues par les simu-
lations et par les essais expérimentaux menés par Bédécarrats et al. pour différents débits de
fluide frigoporteur lors d’un stockage ot la température d’entrée du fluide est imposée

de la cuve est infléchie. La fusion a lieu & température constante, cependant, du fait de la faible
conductivité du MCP liquide comparé au MCP solide, le palier de température est, pour le
mode déstockage de la cuve, moins marqué que celui observé lors du stockage. Progressivement
le MCP fond et se réchauffe afin qu’a la fin de la période de déstockage, la température de
sortie du fluide frigoporteur soit quasiment égale a celle de ’entrée.

La figure 3.13 montre un bon accord entre les profils de températures de sortie obtenus par
les simulations et ceux mesurés lors de la campagne expérimentale de Bédécarrats et al. [146].
On notera cependant que le modéle surestime légérement la température du fluide au début
de la phase de fusion et qu’en fin de fusion, le modéle génére quelques instabilités numériques.
Du point de vue énergétique, I’énergie échangée entre le fluide et le systéme de stockage est en
moyenne, sur les quatre simulations, de 55,6 kW.h et de 52,7 kW.h pour les essais expérimentaux

soit une différence de 5 %.
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2
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0 ]
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F1GURE 3.13: Comparaison de I'évolution des températures de sortie obtenues par les simu-
lations et par les essais expérimentaux menés par Bédécarrats et al. pour différents débits de
fluide frigoporteur lors d'un déstockage ot la température d’entrée du fluide est imposée

La confrontation entre les résultats de simulations et ceux obtenus expérimentalement par
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3.4. La boucle de stockage

Bédécarrats et al. [146] a permis de vérifier que le modéle proposé représente bien la dynamique
du systéme de stockage par chaleur latente avec la technologie des nodules encapsulés en mode

stockage et en phase de déstockage.

3.4.2 Les canalisations

Les canalisations assurent la connexion entre les différents éléments de la boucle de sto-
ckage. Le fluide qui les traverse échange de la chaleur avec le milieu ambiant a travers la paroi
du tube et I'isolant (Qpertpamcaml>. On suppose que la température du fluide dans la canalisa-
tion est égale a celle du fluide en sortie (Tyids canat)- On considére la paroi du tube comme une
masse thermique équivalent que I'on ajoute a celle du fluide frigoporteur. Dans ces conditions,
I’application du premier principe de la thermodynamique sur un troncon de canalisation donne :

AU t1uid ; :
+paroi canal .
dt = Qpert paroi canal + mflm'd canal (hfluid ecanal — hfluid s canal) (3 38)

O Ufiyid+paroi canal €t 1'énergie interne du fluide et de la paroi du tube, 77 f1yidcana st le débit
massique de fluide et hfidecanat €t P fiuid s canal SONt respectivement 'enthalpie d’entrée et de

sortie du fluide.

- LA AURARARRS

Paroi de la canalisation

DN
uide a)

FIGURE 3.14: Schéma de principe des canalisations

On suppose que l'isolation est parfaitement étanche de maniére a éviter la présence de
condensation ou de givre sur la paroi externe du tube. La puissance thermique échangée entre

le fluide en circulation est le milieu ambiant (Qpe,,tpami Caml) est alors calculée par :

Qpert paroi canal — Kcanal Acanal int (Tfluidscanal - Tamb) (339)

Ou Aignarint €st la surface interne de la paroi de la canalisation, T,,,, est la température
ambiante et K ., est le coefficient d’échange global entre le fluide et le milieux ambiant.
Ce coefficient prend en compte I'échange convectif entre le fluide et la paroi interne de la
canalisation, la conduction dans la paroi et dans l'isolant et le transfert convectif entre la
surface externe de I'isolant et le milieu ambiant. On considére que la résistance de contact entre
la paroi de la canalisation et I'isolant est négligeable devant les autres résistances thermiques.

Avec ces hypothéses, le coefficient d’échange global de la canalisation est déterminé par :

1

D,y __Di_y,Ds D

Qint 2 kpa.'roi canal Dy 2 kisol canal Do Ceat D3

K canal —

(3.40)
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Ou Dy, Dy et D3 sont respectivement le diamétre intérieur du tube, le diamétre extérieur
du tube et le diamétre extérieur de U'isolant (fig. 3.14), kparoicanal €t Kisoi canar SONt les conduc-
tivités thermiques de la paroi et de I'isolant et oy,; et ae. sont respectivement les coefficients
d’échange convectif interne et externe. Le coefficient d’échange convectif externe est une donnée
d’entrée du modele, il est considéré comme constant alors que le coefficient d’échange interne

est calculé par I’équation de Colburn rapportée dans [147] :

Nu = O‘k L21 0,023 Re® P04 (3.41)
Fluid

O, Kfyiaq est la conductivité thermique du fluide, Re le nombre de Reynolds rapporté au
diamétre interne de la canalisation et Pr le nombre de Prandtl.

On considére pour les canalisations les pertes de charge réguliéres (AP, ¢guicanat) €t les
pertes de charge singuliéres (AP, ) (eq. 3.35) liées :

— aux changements de direction,

— aux vannes,

— au débitmeétre,

— au filtre.

On calcule la perte de charge réguliére dans la canalisation par 1’équation suivante :

2
Lcanai P fluid Vfluid canal
D, 2

APrégulcanal - f (342)

O, Leana est la longueur du troncon de canalisation, Vijyidcanar €St la vitesse débitante
du fluide dans la canalisation et f est la facteur de frottement. Pour le calcul de ce dernier, la
rugosité de la canalisation en polymeére étant faible, on considére que 'on est en présence d’une
conduite lisse. Ainsi, le facteur de frottement est déterminé en fonction du régime d’écoulement
par : [144]

f =64/Re st Re < 2000

(3.43)
f=0,3164/Re®*  si Re > 2000

La perte de charge totale de la canalisation (AP.q,q) est la somme de la perte de charge

réguliere (AP ¢guicanat) €t des pertes de charge singulieres(A Py, ).

Af)canal - APrégul canal ZAPsing (344)

canal

3.4.3 La pompe de circulation et le réchauffeur de fluide en

circulation

La pompe de circulation assure la circulation du fluide frigoporteur dans les différents
éléments de la boucle de stockage. Le réchauffeur de fluide en circulation permet de simuler une
consommation de puissance frigorifique en réchauffant le fluide frigoporteur. On considére que
la masse de fluide contenue dans ces éléments est trop faible pour influencer la dynamique du
systéme. Ainsi, la variation de leur énergie interne dans le temps n’est pas prise en considération.

De plus nous supposons que ces éléments sont parfaitement isolés.
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3.5. Méthode pour I'analyse énergétique et exergétique du procédé

Dans le réchauffeur de fluide en circulation la puissance thermique <Qrechauf> est trans-

mise au fluide. Dans ces conditions, I’écriture du bilan thermique sur cet élément donne :

Qrechauf + mfluid (hfluiderechauf - hfluidsrechauf) =0 (345)

O hfpyiderechauf €t P fiuidsrechaus sont respectivement I'enthalpie du fluide a 'entrée et a
la sortie du réchauffeur. La perte de charge est considérée comme constante dans cet élément
quelles que soient les conditions de débits et de températures.

La pompe de circulation transmet la puissance mécanique (Wpompe> au fluide. L’applica-

tion du premier principe de la thermodynamique sur cet élément donne :

Wpompe + mfluid (hfluidepompe - hfluidspompe) =0 (346)

O N fruide pompe €6 P fiuid s pompe SONt Tespectivement I'enthalpie du fluide & entrée et a la
sortie de la pompe. La puissance mécanique transmise au fluide par la pompe est égale a la

puissance mécanique dissipée par les pertes de charge dans les différents éléments de la boucle
de stockage (AP).

Wpompe - D ftuid AP (3'47)
Pfluid

boucle

3.5 Meéthode pour 'analyse énergétique et exergétique du

procédé

3.5.1 Energie échangée et exergie associée

Les équations qui ont été précédemment présentées pour décrire le comportement dyna-
mique du procédé permettent de calculer a chaque instant les puissances thermiques et mé-
caniques échangées au sein du systéme et avec ces sources. Ce modéle permet également de
déterminer & chaque instant la température des différents éléments de la machine. A partir
de ces valeurs, il est alors possible de déterminer, sur un intervalle de temps défini, I’énergie
échangée entre les composants de la machine et avec ces sources et ’exergie associée a ces
échanges.

L’énergie thermique échangée sur une période définie (@), est calculée en intégrant la

puissance échangée (Q) sur l'intervalle de temps considéré.

Q= /Q-dt (3.48)

Le travail échangé sur un une période définie (W), est calculé en intégrant la puissance

échangée (W) sur I'intervalle de temps considéré.

W= /W.dt (3.49)

Le calcul de I'exergie associée doit étre considéré diffétremment si I’échange met en jeu une
énergie dite “noble” comme I’énergie mécanique ou électrique, une énergie thermique ou une

énergie radiative.
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— Dans le cas d’un échange d’énergie dite “noble”, I'exergie associée est égale a I'énergie
échangeée :
Ex =W (3.50)

— Dans le cas d'un échange d’énergie thermique, 'exergie associée dépend de la tempé-

rature de la source (T') et de la température de référence considérée (7p). L'exergie est

Ex = /Q <1 — %) dt (3.51)

L’exergie est donc dépendante de la température de référence qui est fixée arbitraire-

dans ce cas calculée par :

ment. On utilise usuellement comme référence la température ambiante. Cependant il
a été montré par Pons [148| que malgré les fluctuations de la température ambiante, la
température de référence doit étre fixe. Ainsi, il semble judicieux de considérer comme
référence, la température ambiante moyenne sur la période de 1’étude.

— L’exergie associée a ['énergie solaire directe collectée par le systéme optique est calculée
a partir de la méthode proposée par Pons dans [149, 150, 151]. On considére ici unique-
ment 'exergie issue de I'énergie solaire directe. Cette méthode permet de déterminer

I’exergie correspondant a I’énergie solaire collectée grace aux équations suivantes :

Exsol dir — Acollect / (idr - TO Ssoldir) .dt (352)

Ou A oueet est la surface de captation du rayonnement solaire, ig4;, est la densité de flux
solaire direct, Ty est la température de référence et s, 4 €st la densité de flux d’entropie
du rayonnement solaire direct. Ce dernier est calculé comme le flux d’entropie émis par

un corps gris a la température T, :

4 idi’r
soldir — X, ir ir) o m 3.53
Ssold dir (€d )3Tsoz (3.53)
Avec Xy, une fonction de 1'émissivité équivalente (e4;,) calculée par :
Xair (€air) = 0,973 — 0,275 In €45 + 0,0273 £ 45, (3.54)
Avec : , )
gy = —tir/ 08 (3.55)

O, 6 est 'angle d’incidence des rayons solaires (dans notre cas les rayons sont toujours
considérés comme paralléle a I'axe de la parabole donc § = 0 mrad), o est la constante de
Stefan-Boltzmann, T}, est la température du soleil considérée ici comme égale & 5770 K et wy

est ’angle solide du soleil égale & 6,79.107° st.

3.5.2 Indicateurs de performance

Afin d’étudier et d’analyser le fonctionnement du systéme, plusieurs indicateurs de perfor-
mance énergétiques et exergétiques ont été définis. Pour les indicateurs de performance énergé-

tiques, il s’agit de relations entre Ieffet utile produit et I’énergie solaire, thermique ou mécanique
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3.5. Méthode pour I'analyse énergétique et exergétique du procédé

Qconso

Boucle de

Qpert stock + Qpert canalisation

Q Stockage
sol abs masques VY frigorifique
+ Q pompe
pert conc Q . A
régul modul Q pert paroi abs Ustock

Qpert fr

Qsol collect

ert déb or
P + Qpert or abs Q Q
‘i fg
pert res

Concentrateur Modulateur Cavité absorbeur Machine thermoacoustique

FIGURE 3.15: Energies échangées au sein du prototype et avec ces sources

consommeée par un composant ou un ensemble de composants. Le diagramme de Sankey, figure

3.15, représente les quantités d’énergies échangées (Q)) au sein du systéme et avec ses sources.
Pour cette étude on introduit les indicateurs de performance énergétiques suivants :

— Le taux de modulation moyen (Ty,oquimoy ), qui est défini comme le rapport entre I’énergie

solaire concentrée disponible au foyer de la parabole (Qsoimodut) €t I'énergie solaire

réfléchie par le concentrateur (Qsorrefr)-

o | Qsol modul |

Tmodul moy — |Q ; fl| (356)

— Le taux de débordement moyen (T4emoy), qui est défini comme le rapport entre I’énergie
solaire perdue par le débordement de la tache focale au niveau de l’orifice de I’absorbeur

(Qpertdevor) €t I'énergie solaire réfléchie par le concentrateur (Qsolrefr)-

| Qpe'rtdébor |

3.57
| Qsolrefl | ( )

Tdébmoy =

— Le rendement de la cavité absorbeur (14s), qui est défini comme le rapport entre I’éner-
gie thermique transmise au fluide de travail de la machine thermoacoustique a travers
I’échangeur chaud du générateur d’onde (Q).,) et I’énergie solaire concentrée disponible

au foyer du concentrateur (Qsomodut)-

|QCQ|

Y 3.58
| Qsol modul | ( )

Nabs =

— Le coefficient opérationnel de performance de la machine thermoacoustique (COP3L . 1.

qui est défini comme le rapport entre leffet frigorifique utile produit au niveau de la

source froide (Qf,) et I'énergie thermique consommeée au niveau de la source chaude

(Qeg)-

COP3T _ | Qf"‘ |

achine ~— | Q |
cg

— Le rendement de la boucle de stockage (7s0ck), qui est défini comme le rapport entre

(3.59)

effet frigorifique disponible pour la consommation (Qgispo) €t celui produit au niveau

de la source froide du réfrigérateur (Qy,).

Q 1SpO
Nstock = l | Qd_fp | ’ (3.60)
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Avec

Qdispo = er - Qpert stock — Qpert canalisation — Wpompe = Qconso - A[]stock (361)

— Le coefficient opérationnel de performance solaire associé au rayonnement solaire direct
(COPsoraireair), qui est défini comme le rapport entre Peffet frigorifique disponible pour
la consommation (Qa;spo) et I'énergie solaire issue du rayonnement solaire direct collectée

par 'ouverture du concentrateur (Qso colect)-

OOPsolairedir = | Qdispo | (362)

| Qsolairecollect |

Le taux de couverture en énergie, qui est défini comme le rapport entre I'énergie ef-
fectivement fournie par le systéme de réfrigération solaire et la demande en énergie

frigorifique a satisfaire.

Teouv energie —

| Qdispo | (363)
| Qdemande |

Ot Qgemande est 'énergie frigorifique a fournir pour satisfaire pleinement les besoins de

la charge thermique.
Pour les indicateurs de performance exergétiques, il s’agit de relations entre I'exergie as-
sociée a l'effet utile produit et I'exergie consommeée par un composant ou un ensemble de com-
posants. Le diagramme de Grassmann en figure 3.16 représente I'exergie associée aux échanges

d’énergie au sein du systéme est avec ses sources.

Exconso
Expert stock + Expert canalisation E
X
Exsol abs masques dét stock
+ Expert conc R Ex ) Expompe Boucle de
Xrégul modul Fx ) pert paroi abs Stockage
pert déb or -} EXpert or abs | frigorifique
X Ex
g Ex fr
pert res EX
Ex pert fr
sol collect
EX dét abs Exdét machine
Concentrateur Modulateur Cavité absorbeur Machine thermoacoustique

FIGURE 3.16: Exergies échangées au sein du prototype et avec ces sources

Pour cette étude, on introduit les indicateurs de performance exergétiques suivants :

— Le rendement exergétique de la cavité absorbeur (1g,qps), qui est défini comme le rap-
port entre 'exergie transmise au fluide de travail & I’échangeur chaud du générateur
(Ex.y) et I'exergie du rayonnement solaire concentré disponible au foyer du concentra-

teur (Exsol modul ) .
Exg

E-'Esol modul

(3.64)

NEz abs =
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3.6. Conclusion

— Le rendement exergétique de la machine de réfrigération thermoacoustique (7gz machine ),
qui est défini comme le rapport entre I'exergie associée a l'effet frigorifique utile produit
a la source froide du réfrigérateur (Exy,) et I'exergie consommée a la source chaude du

générateur d’onde (Exy) .
Ex
TN Ex machine = ‘ EZBJ;: | (365)
— Le rendement exergétique de la boucle de stockage (9gs stock), qui est défini comme le
rapport entre 'exergie associée a la consommation de effet frigorifique (Exconso) €t

celle associée 1'effet frigorifique utile produit a la source froide du réfrigérateur (Exy,).

E conso
“leonso (3.66)

NEx stock = Eﬂffr

— Le rendement exergétique solaire associé au rayonnement solaire direct (19gs soldirect)s
qui est défini comme le rapport entre ’exergie associée a la consommation de I'effet fri-
gorifique (Exonso) et celle associée et celle issue du rayonnement solaire direct collectée

par 'ouverture du concentrateur (EZ s colect)-

‘ Exconso ’

NEx sol dir = (367)

Exsol collect

Pour compléter I'analyse exergétique on peut, comme le propose Bejan et al. dans [152],
introduire le taux de destruction d’exergie (74 g, ) qui est défini comme le rapport entre I'exergie
détruite (Exge) et celle entrant dans le systéme (FEz.). Ce rapport peut étre associé a un

composant, ou a un ensembles de composants.

Exge
Ex,

(3.68)

Tdét Ex —

3.6 Conclusion

Dans ce chapitre, les méthodes de modélisation optique du procédé solaire et la modéli-
sation globale du prototype expérimental ont été présentées.

Le modélisation optique est réalisée a ’aide du logiciel Soltrace. Elle permet de calculer les
puissances échangées entre I’héliostat, le concentrateur, le modulateur de flux et 'ouverture de
la cavité absorbeur a partir des caractéristiques géométriques et optiques de ces éléments. Grace
aux parameétres calculés par cette modélisation, il est possible d’établir des lois de comportement
du modulateur de flux en fonction de son ouverture qui sont ensuite introduites dans le modéle
global.

La modélisation globale du prototype décrit le comportement de chaque sous systéme.
La variabilité de la ressource solaire impose une approche transitoire. Le procédé optique et le
stockage frigorifique sont décrits par des modéles dynamiques alors que pour la machine ther-
moacoustique une approche quasi-stationnaire est proposée. LLe modéle permet de déterminer
le comportement dynamique du procédé par le calcul a chaque instant de 1’état de tous ses

sous-systémes.
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Enfin, les méthodes pour établir les analyses énergétiques et exergétiques, a partir des
puissances échangées au sein du systéme et de la température des différents éléments calculées

par le modeéle global, ont été présentées.
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Chapitre 4

Simulations et résultats
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4.1. Introduction

4.1 Introduction

A partir du modéle en régime transitoire de la machine de réfrigération thermoacoustique
solaire décrit dans le chapitre précédent, nous avons discrétisé les équations différentielles en
temps suivant la méthode Euler explicite. Les équations ainsi obtenues ont été programmeées
dans I'environnement Delphi afin de développer un outil de simulation qui permet de réaliser
des études dynamiques du systéme. Cet outil peut étre utilisé pour étudier différents dimen-
sionnements de la machine mais également pour déterminer I'impact, sur le comportement et
sur les performances du procédé, de la variation des paramétres de fonctionnement (tempéra-
tures de régulations, débits de fluide, etc. .. ) ou des conditions météorologiques (ensoleillement,
température ambiante, etc. .. )

L’outil de simulation a été mis au point tout au long du projet TACSOL pour intégrer
les différents dimensionnements qui ont été proposés. Il a permis d’aider au dimensionnement
du prototype par ’analyse du comportement transitoire et des performances des différentes
configurations qui ont été envisagées.

Dans ce chapitre, une simulation d'une semaine de fonctionnement de la machine, réalisée
en considérant les caractéristiques de dimensionnement et de fonctionnement du prototype, est
présentée. Les conditions de simulations sont introduites, le comportement dynamique de la
machine est décrit et les résultats de I'analyse énergétique et exergétique sont présentés. Une
nouvelle configuration de la machine permettant de lever les principales contraintes de fonc-
tionnement du prototype est proposée. Les résultats obtenus par la simulation d’une semaine
de fonctionnement de cette nouvelle machine sont présentés a travers une étude du compor-
tement transitoire et une analyse des performances énergétiques et exergétiques du systéme.
Une comparaison des résultats obtenus pour les deux machines est réalisée. Enfin une étude de
sensibilité paramétrique pour quantifier 'impact de la modification de certains paramétres de

dimensionnement du pilote est présentée.

4.2 Simulation du prototype expérimental

4.2.1 Conditions de simulation

Plusieurs simulations ont été réalisées en considérant les données de dimensionnement et
de fonctionnement du prototype (voir 2.3). Pour ces simulations, nous avons considéré que la
température ambiante (7,,,,) et celle de I'eau de refroidissement des échangeurs a température
intermédiaire (T'yide na) SOnt constantes et respectivement égales a 20 °C et a 15 °C. Les données
d’ensoleillement utilisées sont celles mesurées sur le site expérimental, a Odeillo, durant la
semaine du 1°" au 7 juillet 2006 (fig. 4.7).

Dans les paragraphes suivants, nous présentons les principaux parameétres d’entrées du
modeéle avec les valeurs numériques associées. [.’objet n’est pas de reprendre la description du
prototype qui a été précédemment réalisée (voir 2.3). Ainsi, nous rappelons ici uniquement, les

données principales et nous introduisons celles qui sont spécifiques a la simulation.
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Le collecteur solaire et le modulateur de flux

Le créneau ou ’alignement entre le soleil, I’héliostat et le concentrateur permet I'insolation
de l'intégralité de la surface de ce dernier (voir 2.3.2), a été estimé pour le mois de juillet d’une
durée de 3,5 h a partir de 12 h, heure locale.

Nous ne disposons pas d’études précises sur les caractéristiques optiques de I’héliostat.
Nous les avons donc supposées équivalentes a celles des héliostats de la centrale Thémis sur
lesquels des mesures ont été récemment réalisées [153|. Ainsi, nous considérons pour cet élément,
une réflectivité (xpaio) de 0,9 et une erreur optique moyenne sur le surface (0 gope neio) de 1 mrad.

La distance entre le centre de I’héliostat et le centre du concentrateur est de 100 m.
La surface d’ouverture du concentrateur (Aguycone) est de 12,57 m? et la surface des masques
(Amasque) est de 1,8 m?. Les caractéristiques géométriques et les erreurs optiques du concen-
trateur utilisées pour ces simulations sont respectivement celles qui ont été présentées dans les
tableaux 2.4 et 2.5.

La température de I'échangeur chaud du générateur est régulée par le controle de 1'ou-
verture du modulateur de flux. Pour ces simulations, la température maximale de I’échangeur
chaud (7,5 maes) a été fixée a 600 °C.

La machine de réfrigération thermoacoustique solaire

Bien qu’au moment de la rédaction de ce document la conception du prototype était
achevée, les essais expérimentaux n’avaient pas encore été menés. Les masses thermiques équi-
valentes des échangeurs de chaleurs que 1’on devait identifier d’apres les résultats expérimentaux
n’avaient donc pas pu étre déterminées. De ce fait, nous avons réalisé cette étude en considérant
des ordres de grandeur pour ces données.

La masse thermique équivalente de 1’échangeur chaud du générateur et de la cavité ab-
sorbeur considérée pour cette simulation, est de 20 kg avec la capacité thermique massique de
'inconel 625 supposée constante et égale a 530 J/kg.K |[154|. Pour I'échangeur froid du géné-
rateur, nous avons considéré une masse de 5 kg avec la capacité thermique massique du cuivre
supposée constante et égale a 380 J/kg.K. Au niveau du réfrigérateur, nous avons considéré
une masse thermique équivalente de 10 kg pour I’échangeur froid et pour ’échangeur chaud.

Le débit du fluide de refroidissement dans les échangeurs a température ambiante (17 44 f4
et 1M fruider) et du fluide frigoporteur (1 fiq £ ) dans I'échangeur froid du réfrigérateur sont égaux
et fixés a 0,06 kg/s. On suppose que la masse volumique, la capacité calorifique massique et
la conductivité thermique de l'eau et du fluide frigoporteur sont constantes sur la plage de
températures utilisée. La viscosité dynamique de ces fluides est considérée comme dépendante

de la température. Les valeurs numériques de ces propriétés sont présentées dans le tableau 4.1.

La boucle de stockage

Pour cette étude, on suppose que les propriétés physiques du MCP contenu dans les

nodules sont constantes. De plus, nous avons considéré qu’a I’état solide les propriétés du MCP
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TABLE 4.1: Propriétés physiques de I'eau et du fluide frigoporteur utilisées pour la simulation
du prototype expérimental

| Propriété \ Eau [155, 156] | Fluide frigoporteur [157] |
Masse volumique (p) 1000 kg/m? 1087 kg/m?
Capacité thermique massique (Cv) 4,2 kJ /kg.K 3,2 kJ /kg.K
Conductivité thermique (k) 0,6 W/m.K 0,42 W/m.K
Viscosité dynamique (u) 1,002.10” Pa.s 4 20 °C | 3,207.10% Pa.s a -20 °C

TABLE 4.2: Propriétés physiques du MCP utilisées pour la simulation du prototype expérimental

’ Propriété du MCP \ Valeur numérique ‘
Capacité thermique massique a 1'état solide (Cvprop soria) 2,0 kJ/kg. K [158]
Chaleur latente de fusion (Lpcp) 233 kJ /kg [98|
Capacité thermique massique a I'état liquide (Cvpyopiig) 3,3 kJ/kg.K [100]
Conductivité thermique a 1'état solide (ko p sotid) 2,4 W/m.K [158]
Conductivité thermique équivalente a 'état liquide (karcpiigeq) | 1,1 W/m.K [139]

sont équivalentes a celles de la glace. Les valeurs numériques qui ont été utilisées sont résumées
dans le tableau 4.2.

On considére que la conductivité thermique de la paroi des nodules est constante et égale
a 0,43 W/m.K. Le coefficient d’échange thermique global entre le fluide frigoporteur qui circule
dans la cuve de stockage et le milieu ambiant a été calculé en considérant la résistance de
conduction dans l'isolant et de convection sur la surface extérieure de la cuve, comme étant
égale & 0,4 W/m?2 K. Durant la période de la journée ou le prototype est en mesure de collecter
le rayonnement solaire (3,5 h a partir de 12h), la boucle est en “mode stockage” : le fluide
frigoporteur circule dans tous les éléments de la boucle en rentrant par le bas de la cuve pour
sortir par le haut. Les autres périodes de la journée, la boucle est en “mode déstockage” : le fluide
ne circule pas dans I’échangeur froid du réfrigérateur ni par les canalisations qui permettent
de relier ce dernier aux autres éléments de la boucle et il rentre par le haut de la cuve pour
ressortir par le bas.

Pour refroidir la boucle de stockage et initier la cristallisation des nodules, durant les 36
premiéres heures de la simulation, on n’applique pas de consommation de l'effet frigorifique. Le

reste du temps, on considére une puissance de consommation constante d’une valeur de 100 W.

4.2.2 Résultats des simulations du procédé optique

Une série de simulations a été réalisée avec le logiciel Soltrace en considérant la confi-
guration du systéme optique du prototype con¢u dans le cadre du projet TACSOL. Pour ces
simulations, nous avons considéré les caractéristiques géométriques et les propriétés optiques
des éléments précédemment décrites dans 4.2.1 et 2.3.2. Au total, seize simulations ont été
réalisées avec des taux d’ouverture du modulateur de flux (Tyuymoqu) de 0 & 100 % (voir eq.3.3

pour la définition du taux d’ouverture) et avec un angle entre I’héliostat et la tangente au sol
de 22,5°.
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FI1GURE 4.1: Points d’impacts des rayons solaires calculés avec le logiciel Soltrace sur le concen-
trateur, le modulateur de flux et 'orifice de I’absorbeur avec un taux d’ouverture du modulateur

de flux de 30 %

Les cartographies des points d’impacts des rayons solaires sur les éléments du procédé
optique ont été obtenues. Comme nous l'avons précédemment décrit, les rayons solaires sont
réfléchis par I'héliostat de maniére paralléle a 'axe du concentrateur (fig. 4.1). Du fait que 1’hé-
liostat ait une surface d’ouverture rectangulaire alors de celle du concentrateur est circulaire,
une partie des rayons réfléchis par I’héliostat n’impacte aucun autre élément du systéme optique
et passe en périphérie du concentrateur. Une portion des rayons qui arrivent dans le plan de
I'ouverture du concentrateur est absorbée par les masques qui générent une ombre projetée sur
la parabole (fig. 4.2). Les rayons qui impactent la surface du concentrateur sont réfléchis en
direction de son foyer. En fonction de 'ouverture du modulateur de flux, une portion plus ou
moins importante des rayons provenant du concentrateur est interceptée par les pales trian-
gulaires du modulateur (fig. 4.3). Les rayons qui ne sont pas interceptés par le modulateur de
flux, impactent pour partie le disque qui représente 'ouverture de la cavité absorbeur (fig. 4.3)

ou la périphérie de ce dernier pour former les pertes par débordement.

Les puissances échangées au sein du systéme optique ont été calculées pour les différentes
ouvertures du modulateur de flux qui ont été simulées. A titre d’exemple, la figure 4.4 représente
les puissances échangées pour des taux d’ouverture du modulateur de flux de 100 %, 30 % et 5 %
avec un DNT de 1 000 W/m?. Les flux échangés entre les composants en amont du modulateur

de flux ne sont pas modifiés par les changement d’ouverture de ce dernier.

La puissance solaire collectée par 'héliostat <Qsol collect hélio> est de 42 058 W, une partie
de cette puissance est absorbée par la surface réfléchissante (Qpertoptiqhélio> et 37 832 W sont
réfléchis en direction du concentrateur (Qsol'r’eﬂ hélio>. De cette puissance réfléchie, 1 825 W

sont absorbés par les masques (Qsoz abs masques), 26 588 W n’impactent aucun autre élément du
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FIGURE 4.2: Points d’impacts des rayons FIGURE 4.3: Points d’impacts des rayons
solaires calculés avec le logiciel Soltrace sur solaires calculés avec le logiciel Soltrace sur
le concentrateur le modulateur de flux et l'orifice de I'absor-

beur avec un taux d’ouverture du modula-
teur de flux (Touwmodur) de 30 %

systéme optique et passent a coté du concentrateur <Qp67ntdébconc> et seulement 9 419 W sont
collectés par la surface réfléchissante du concentrateur <Qsolcollectcom>. La puissance solaire

collectée par I'héliostat (Qsolcollecthélio) est dépendante de son orientation. Elle est en effet
fonction de la surface projetée de ce dernier sur le plan perpendiculaire au rayon solaire. La

puissance solaire réfléchie par ’héliostat (Qsoz refl hélio> et celle des pertes par débordement du

concentrateur (Qpertdébconc> sont donc également impactées par les variations de I'inclinaison
de I'héliostat. Cependant, tant que I'ouverture du concentrateur peut s’inscrire dans la surface
projetée de I’héliostat dans le plan de perpendiculaire a 'axe de la parabole, c’est-a-dire tant
que l'intégralité de la surface d’ouverture du concentrateur est insolée, la puissance absorbée par
les masques (Qsoz absmames) et celle collectée par la parabole <Qsol collect Conc) restent constantes
quelle que soit 'orientation de I'héliostat.

La parabole absorbe 475 W <me optiq Conc) et réflechit en direction de son foyer (Qsolreﬂ conc)
8 944 W. Dans le cas ou le modulateur de flux est totalement ouvert (7,uymodw =100 %), I'inté-
gralité du flux réfléchi par le concentrateur atteint son foyer, avec 7 507 W absorbés par I'orifice
de la cavité absorbeur (Qsoz abs Or) et donc 1 437 W de pertes par débordement (Qpert débor>.

Avec la diminution du taux d’ouverture du modulateur la puissance interceptée par les

pales de ce dernier augmente (Qrégulmodul> ce qui provoque une diminution de la puissance
disponible au niveau du foyer (Qsolmodul) et donc une réduction du flux solaire absorbé par

Iorifice de la cavité (Qsoz abs m) et des pertes par débordement (Qpert débor>.

A partir des flux échangés entrée les éléments du systéme optique du prototype obtenus
pour les différents cas simulés, les évolutions du taux de modulation (T,,e4u) (voir eq. 3.2) et du
taux de débordement de la tache focale (744) (voir eq. 3.5) en fonction du taux d’ouverture du

modulateur (Touymodwr) ONt été déterminées et sont respectivement présentées dans les figures
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FIGURE 4.4: Puissances échangées au sein du systéme optique du prototype avec un DN de
1000 W/m? et un angle entre le plan de 'héliostat et la tangente au sol de 22,5° avec un taux
d’ouverture du modulateur (Toup modur) de 100 % (en haut) de 30 % (au milieu) et 5 % (en bas)

4.5 et 4.6.

Le taux de modulation est nul lorsque le modulateur est totalement fermé. En effet, dans
ce cas, l'intégralité du flux solaire réfléchi par le concentrateur est intercepté par les pales du
modulateur. Ce taux croit avec 'augmentation du taux d’ouverture pour atteindre la valeur de
1 a partir de 60 %. Lorsque Pouverture du modulateur est supérieure ou égale a cette valeur,
I'intégralité du flux solaire réfléchi par le concentrateur atteint le foyer de la parabole. La plage
d’ouverture utile du modulateur est donc comprise entre 0 et 60 %, au dessus de cette valeur
les pales n’interceptent plus aucun rayon susceptibles d’étre absorbés par la cavité dans cette

configuration.

Le taux de débordement de la tache est par définition nul lorsque le modulateur est
totalement fermé. L’accroissement de I'ouverture du modulateur implique une augmentation
du diamétre de la tache focale au foyer et donc un accroissement des pertes par débordement.
Le taux de débordement atteint sa valeur maximale d’environ 16 % pour une ouverture du
modulateur égale ou supérieure a 60 %. Les pertes par débordement représentent donc dans
cette configuration entre 0 et 16 % de I’énergie solaire réfléchie par le concentrateur, elles sont

d’autant plus faibles que le taux d’ouverture est petit.
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FIGURE 4.5: Taux de modulation (7,,04u) du modulateur du prototype en fonction de son taux
d’ouverture (Toww modut)
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FIGURE 4.6: Taux de débordement de la tache focale (74¢) du prototype en fonction du taux
d’ouverture du modulateur (7,up modut)

4.2.3 Analyse du comportement dynamique

Dans cette section nous analysons le comportement transitoire de la machine thermoa-
coustique et de stockage frigorifique dans la configuration du prototype expérimental. A I'état
initial, I'intégralité des composants du prototype est a température ambiante et le MCP dans
la cuve de stockage est totalement fondu.

Les sept premiéres heures de simulation coincident avec la nuit. Dés le lever du soleil, le
DNT augmente rapidement pour atteindre plus de 800 W/m? a 12 h (fig. 4.7a). Durant les 12
premiéres heures, la machine reste a ’état initial. En effet, malgré la présence d’insolation sur
le site expérimental a partir de 7 h, I'héliostat n’est pas en mesure de collecter et de réfléchir
le rayonnement solaire dans I’axe de la parabole pendant la matinée.

A 12 h, les premiers rayons solaires impactent ’absorbeur. Du fait du fort DN, la tempé-
rature de ce dernier augmente rapidement. L’effet thermoacoustique qui permet la production
de I'onde acoustique par le générateur est un phénomeéne a effet de seuil (voir 1.2.1). Il se dé-
clenche lorsqu’une différence de température suffisamment importante entre la source chaude et
la source froide du générateur est atteinte et maintenue. D’aprés les simulations de la machine
en régime stationnaire réalisées avec le logiciel CRISTA, la génération de I'onde acoustique est

initiée lorsqu’une différence de température de 300 °C est atteinte entre ces deux sources. Du
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FIGURE 4.7: Evolution du DNT et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du
temps pour la simulation du prototype expérimental
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fait de la faible masse des échangeurs de chaleur de la machine et donc de la faible inertie ther-
mique de cette derniére, la production de froid débute trés rapidement aprés que les premiers
rayons solaires atteignent I’absorbeur (fig. 4.7¢). La puissance solaire a I'entrée du générateur
d’onde est telle que malgré le démarrage de la production de I'onde acoustique qui consomme
de la chaleur a la source chaude, la température de I’échangeur chaud du générateur continue a
croitre trés rapidement. Au début de la période de production de froid, la partie réfrigérateur est
a la température ambiante et la puissance frigorifique augmente trés rapidement pour atteindre
environ 2000 W. L’effet frigorifique produit abaisse la température du fluide frigoporteur qui
circule dans la boucle de stockage et donc abaisse la température de la cuve de stockage (fig.
4.7b). A cause de l'effet combiné d’une légére diminution du DNT et d’une augmentation des
pertes thermiques de la cavité absorbeur, on observe un léger fléchissement de 'augmentation
de la température de I’échangeur chaud aprés qu’il a atteint 500 °C. Du fait de la diminution
de la température de la boucle de stockage, la puissance frigorifique décroit continuellement.
L’effet frigorifique produit permet de faire descendre la température du fluide frigoporteur a
une température suffisamment faible pour initier la cristallisation du MCP contenu dans les
nodules. A cause de I'effet de surfusion et de la résistance thermique entre le fluide et le MCP,
la premiére cristallisation de nodule se produit lorsque la température du fluide a ’entrée de la

cuve est d’environ 5 °C en dessous de la température de fusion du MCP (-21,3 °C).

Environ 15 h aprés le début de la simulation, et probablement a cause de la présence de
nuages, le DN chute trés rapidement pour devenir nul. Sans 'apport de I'énergie solaire, a
cause de la puissance thermique consommeée pour la production de 'onde acoustique et des
pertes thermiques de la cavité absorbeur, la température de ’échangeur chaud du générateur
décroit rapidement. La différence de température critique entre I’échangeur chaud et I’échangeur
froid du générateur d’onde est rapidement atteinte et la machine thermoacoustique s’arréte. A
cause de I’échange thermique entre les nodules et le fluide frigoporteur, et bien que le réfrigéra-
teur soit éteint, le titre solide du MCP continu a croitre jusqu’a ce que la température d’équilibre
entre les nodules et le fluide soit obtenue. Le titre solide atteint 7 % aprés la premiére journée de
production. Pendant la période sans production, du fait des pertes thermiques, la température
de I’échangeur chaud du générateur continue a décroitre. A cause des apports thermiques par
les parois de la cuve et des frottements visqueux liés a la circulation du fluide frigoporteur, le
MCP qui a été cristallisé durant la période de fonctionnement, fond. La température de fluide

augmente trés légérement mais reste sensiblement égale a la température de fusion du MCP.

Au début de la seconde période de production, la température de I’échangeur chaud est
d’environ 25 °C et sa température augmente trés rapidement grace la forte insolation (DN/T
> 870 W/m?). De ce fait, la puissance frigorifique croit brusquement pour atteindre 1500 W.
Au démarrage de la machine thermoacoustique (& environ 36 h), la charge thermique de 100
W est mise en fonctionnement pour simuler une consommation constante. L’élévation brusque
de la température du fluide frigoporteur avant cette période de production est liée a la mise en
circulation de la masse de fluide qui est restée durant toute la période d’arrét de la machine

dans I’échangeur froid du réfrigérateur et dans les canalisations, qui s’est réchauffée a cause des
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apports thermiques a travers 'isolation de ces derniers. Lorsque la température de I’échangeur
chaud atteint 600 °C, le modulateur de flux régule le flux solaire incident sur ’absorbeur pour
le maintenir & cette température de consigne. Sous l'effet de la diminution de la température
du fluide frigoporteur et de la régulation de la température de I’échangeur chaud, la puissance
frigorifique décroit sensiblement. Lorsque la température du fluide atteint une température
compatible avec la cristallisation des nodules, la phase de stockage par chaleur latente débute.
Cette derniére se caractérise par une différence de température plus importante entre le fluide
en entrée et en sortie de la cuve (environ 6 K). Durant cette période, le titre solide du MCP
augmente, de ce fait, la couche de solide sur la paroi interne des nodules croit et génére une
augmentation de la résistance thermique entre le MCP et le fluide frigoporteur. A cause de
ce phénomeéne, bien que le changement de phase du MCP ait lieu a température constante, la
température du fluide frigoporteur continue de baisser. Pendant cette phase de production, une
partie de l'effet frigorifique est consommeée par la charge thermique, c’est ce qu’on appelle la
consommation directe, alors que l'autre partie est stockée sous forme de chaleur latente dans
la cuve de stockage. Aprés 3,5 h de fonctionnement, I’héliostat n’est plus en mesure d’insoler le

concentrateur et la machine thermoacoustique stoppe sa production.

A la fin de la seconde phase de production, le titre solide du MCP est d’environ 78 %.
Pendant la période sans production suivante, une partie de I'effet frigorifique qui a été stockée
sous forme de chaleur latente est restituée par la fusion du MCP pour alimenter la charge
thermique. Au cours du déstockage, la couche de MCP liquide a la surface interne des nodules
croit et augmente la résistance thermique entre le fluide et le MCP. Ce phénomeéne se caractérise

par une augmentation lente de la température du fluide frigoporteur durant la phase de fusion
du MCP.

Le troisiétme jour de production bénéficie d’'un DN élevé et sans incident, ce qui permet
une production importante d’effet frigorifique. A la fin de cette période de production, le titre
solide atteint plus de 95 %.

Les deux périodes de production suivantes sont soumise a des variations brutales du DN,
probablement a cause de passages nuageux, qui impliquent de fortes variations de la température
de I'échangeur chaud du générateur et de la puissance frigorifique produite. Globalement sur
ces deux jours, 'effet frigorifique produit ne permet pas de satisfaire la demande et le stockage
est progressivement déchargé. Environ 120 h aprés le début de la période simulée, la totalité
du MCP est fondue. A cause de la charge thermique et des apports a travers l'isolation de la
cuve de stockage, la température du fluide frigoporteur et donc de la cuve croit pour atteindre
- 5 °C. Cette phase correspond au déstockage de I’énergie sensible contenue dans la cuve, qui

devra étre & nouveau stockée avant d’initier la cristallisation des nodules.

Durant la sixiéme journée de production, le DNI est élevé et permet une production
importante d’effet frigorifique. Cependant, cette production n’est pas suffisante pour reconsti-
tuer correctement le stock. Ainsi, avant la derniére période de fonctionnement de la machine
thermoacoustique, le MCP est totalement fondu et la cuve est & une température d’environ -15

°C. L’ultime période de production est écourtée par une diminution brutale du DNI, & son
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FIGURE 4.8: Evolution de la température de 'échangeur froid du générateur (7}, ,), de la tem-
pérature de I’échangeur chaud du réfrigérateur (7,..) en fonction du temps pour la simulation
du prototype expérimental

terme, le titre solide du MCP est seulement de 55 %.

A la fin de la période simulée, la température de I’échangeur chaud du générateur est de
81 °C, les températures du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage
sont respectivement de -19,5 °C et -20 °C et le titre solide du MCP est d’environ 30 %.

Durant toutes les périodes de production, les échangeurs a température intermédiaire
sont refroidis par une circulation d’eau. Dans la configuration simulée, la température de paroi
de I'échangeur froid du générateur (7}, ,) et celle de I'échangeur chaud du générateur (7,.,)
atteignent au maximum respectivement 31 °C et 26 °C. Lorsque le régime de fonctionnement
est, quasiment stabilisé, ces températures sont respectivement, de Pordre de 28 °C et 25 °C (fig.
4.8).

4.2.4 Analyse énergétique

A partir des résultats de la simulation en régime transitoire, une analyse énergétique du
prototype a été menée. Pour limiter I'impact des conditions initiales de la simulation et réaliser
cette étude sur une période ou I'état initial et final du systéme sont quasiment équivalents, nous
avons considéré la période de fonctionnement comprise entre 48 et 168 h.

Au début de la période, la température de I’échangeur chaud du générateur d’onde (7p,)
est de 68 °C et celle de I'échangeur froid (7y,) est de -18 °C. Le fluide frigoporteur est dans
la cuve a une température moyenne proche de -20 °C et le titre solide de la cuve de stockage
(Zsotide) est de 0,65. Au terme de cette période, la température de I'échangeur chaud (7,,) est
de 81 °C et celle de I'échangeur froid (7%,) est de -19,5 °C. Le titre solide de la cuve de stockage
(Zsolide) €st alors de 0,29 avec une température moyenne du fluide frigoporteur au sein de la
cuve d’environ -19,5 °C.

Les énergies échangées sur la période considérée entre les composants du prototype et

avec le milieu ambiant sont représentées dans dans le diagramme de Sankey en figure 4.9.
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FIGURE 4.9: Energies échangées au sein du prototype et avec ses sources pour les cing derniers
jours de la semaine simulée

L’ouverture du concentrateur collecte (Qsopcotect) 450,1 MJ d’énergie solaire réfléchie par
I’héliostat. 93,4 MJ de cette énergie sont absorbés par les masques et par la surface réfléchissante
de la parabole (Qsoiabsmasque + @pertconc) €t le concentrateur réflechit (Qsorresr) 356,7 MJ en
direction de son foyer.

Afin de réguler la température de I’échangeur chaud a 600 °C maximum, le modulateur
de flux intercepte (Qsoicoect) 36,9 MJ. Ainsi, 319,9 MJ atteignent le foyer du concentrateur
(Qsotmodur) - On peut alors calculer le taux de modulation moyen (Tinodulmoyen) qui est pour
cette simulation de 0,90, c’est-a-dire que le modulateur intercepte 10 % de D’énergie solaire
réfléchie par le concentrateur.

[ orifice de la cavité absorbeur collecte (Qso1aps) 271,2 MJ alors que 48,7 MJ sont perdus du
fait du débordement de la tache focale (Qpertdebor). Le taux de débordement moyen (7uepmoyen)
est alors de 0,14. Au niveau de la cavité absorbeur, 219,5 MJ sont transmis au fluide de travail
a travers 'échangeur chaud du générateur (Q).,) et les pertes thermiques par les parois et
par Dorifice de I'absorbeur s’é¢lévent a 51,7 MJ (Qpert paroi abs + Qpert or abs)- L'ensemble constitué
de la cavité réceptrice et de I’absorbeur solaire a transmis au fluide de travail de la machine
thermoacoustique 219,5 MJ (Q.,) sur les 319,9 MJ disponibles a I'entrée de la cavité (Qsoimodut)-
Le rendement de cet ensemble, appelé rendement absorbeur (74s) est donc de 0,69.

Le générateur d’onde consomme 219,5 MJ au niveau de sa source chaude (Q,,) et rejette a
sa source froide 138,6 MJ. Le travail acoustique produit par le générateur est en partie dégradé
en chaleur a cause des frottements visqueux dans le résonateur (Qpertres)- Cette chaleur est
évacuée vers 'extérieur a travers la paroi du résonateur, et représente 57 MJ. Au niveau du
réfrigérateur, 85,4 MJ sont évacués vers le milieu ambiant par 1’échangeur chaud (Q.), les
apports liées aux échanges thermiques avec le milieu ambiant (Qper ) représente 1,1 MJ et 60,4
MJ sont pompés a la source froide a travers I’échangeur froid (Qy,). Globalement, la machine
thermoacoustique produit 60,4 MJ d’effet frigorifique utile (Q),) en consommant 219,5 M.J a sa
source chaude (Q,). Le Coefficient Opérationnel de Performance de la machine (COP3L . )
atteint donc 0,28.

L’effet frigorifique produit est consommé & hauteur de 47,5 MJ par la charge thermique

(Qeonso), de 16,8 MJ par les apports thermiques a travers les parois des canalisations et de
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la cuve de stockage (Qpert stock + Qpert canatisation) €t de 0,5 MJ par le travail mécanique de la
pompe dissipé dans le circuit fluidique (Wpmpe). Sur la période considérée pour cette étude,
la production de froid ne compense pas 'intégralité de la consommation (consommation plus
pertes) et le stockage se trouve au terme de la période a un niveau plus faible qu’au début.
La différence entre I’énergie stockée initialement dans la cuve est I'énergie finale (AUgper) est
d’environ 4,4 MJ. Le rendement de la boucle de stockage et de distribution de leffet frigorifique
(Mstocr:) est alors de 0,71.

Dans cette étude, ’énergie solaire collectée par le concentrateur est issue de la réflexion
de I'héliostat, on retrouve donc uniquement la composante directe du rayonnement a l’entrée
du concentrateur. On utilise alors le CO P, 4;» comme indicateur de performance global de la

machine qui est dans ce cas égal a 0,10.

4.2.5 Analyse exergétique

Grace aux résultats de la simulation dynamique du prototype, une analyse exergétique a
été réalisée afin de mieu identifier les sources possibles d’amélioration du procédé. Le diagramme
de Grassmann en figure 4.10 représente les exergies associées aux énergies échangées entre les
éléments du systéme et avec ’environnement. Pour cette analyse, nous avons considéré comme
température de référence (Tp) la température ambiante qui est fixe et égale a 20 °C. Comme
pour I'analyse énergétique, pour limiter I'impact des conditions initiales et pour considérer une
période de calcul sur laquelle I'état final du systéme est proche de I'état initial, nous avons
mené cette analyse sur les cingq derniers jours de la simulation (entre 48 h et 168 h). L’état
initial et final du systéme sur cette période sont décrits dans la section précédente (4.2.4).

Sur la période considérée, le concentrateur collecte une exergie issue du rayonnement
solaire direct (EZgcouect) de 415,8 MJ. L’exergie associée au rayonnement absorbée par les
masques et par la surface réfléchissante de la parabole (E% s abs masque + ETpert conc) €st de 86,3
MJ, ainsi 'exergie du rayonnement réfléchi par le concentrateur (E%gqef) est de 329,5 MJ.

Le rayonnement solaire intercepté par les pales du modulateur représente une exergie
(Eyéguimodur) de 34 MJ et celle du rayonnement qui atteint le foyer de la parabole (E% o modut)
est égale a 295,5 MJ.

L’exergie du rayonnement collecté par lorifice de I'absorbeur (Exgsoaps) est de 250,5 MJ
alors que celle associée aux pertes par débordement (Expe,tdebor) st égale & 45 MJ. Le rayonne-
ment solaire ne change pas de nature dans le procédé optique, ainsi la différence entre I'exergie
entrant dans le systéme et I'exergie collectée par I'orifice de I'absorbeur est uniquement liée au
pertes optiques associées aux différents éléments.

[’absorbeur solaire collecte donc une exergie (Ex g qs) de 250,5 MJ associée au rayonne-
ment solaire, les pertes thermiques représentent une perte d’exergie (E%pert paroiabs + ETpert or abs)
de 27,8 MJ et une exergie de 139,7 MJ est transmise au fluide de travail a travers I’échangeur
chaud du générateur (Ex.,). En réalisant un bilan exergétique aux bornes de la cavité absor-
beur en considérant comme négligeable la variation d’exergie interne de ce systéme on obtient

I'exergie détruite par cet élément (Exgeaps), qui est dans ce cas de 83 MJ. Cette destruction
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FI1GURE 4.10: Exergies échangées au sein du prototype et avec ces sources pour les cinq derniers
jours de la semaine simulée

est liée a la conversion photo-thermique qui transforme I’énergie issue du rayonnement solaire
direct a haute valeur exergétique en énergie thermique qui malgré la haute température de
I’échangeur chaud a une valeur exergétique moindre. Le rendement exergétique de ’absorbeur
(NEzabs) est alors de 0,47 et le taux de destruction d’exergie de cet élément (Tgs praps) €St de
0,28.

Le générateur d’onde absorbe a sa source chaude une exergie (Ex.,) de 139,7 MJ et rejette
au milieu ambiant & travers son échangeur froid, une exergie (Exy,) de 3,4 MJ. Le réfrigérateur
rejette a sa source chaude une exergie (FEx,,.) équivalente a 1,2 MJ, 'exergie associée au pompage
de chaleur au niveau de son échangeur froid (Exy,) est de -12,8 MJ et I'exergie issue des apports
thermiques de lenvironnement (E%pe ) est de -0,2 MJ. Les exergies évacuées au niveau
des échangeurs a température intermédiaire sont trés faibles du fait de la faible différence
de température entre ces derniers et I’environnement. On considére que la température du
résonateur est constante et égale a la température ambiante, ainsi ’exergie associée a ’échange
thermique entre ce dernier et le milieu ambiant, liée a la dégradation du travail acoustique
est nulle. Le bilan d’exergie réalisé aux bornes de la machine thermoacoustique nous indique
que cette derniére détruit (EZ e machine) 122,1 MJ pour convertir la chaleur issue de la source
chaude en effet frigorifique. Le rendement exergétique de la machine (nggmachine) €st alors égal

a 0,09 et le le taux de destruction d’exergie associé (Ta¢t gz machine) €st de 0,87.

Au niveau de la boucle de stockage, I'exergie consommée par la charge thermique (EZconso)
est de -7,34 MJ, celle correspondant aux apports thermiques du milieu ambiant a travers les
parois de la boucle (Expert stock + ETpert canatisation) €5t de -2,6 MJ et celle du travail mécanique
de la pompe (Epompe) est de 0,5 MJ. La différence d’exergie stockée dans la cuve entre I'état
initial (AEZgoer) et 1'état final est de -0,71 MJ, ainsi le bilan exergétique aux bornes de la
boucle de stockage fait apparaitre que la destruction d’exergie dans cette élément (Ex g stock)
est de 4,07 MJ. Cette destruction est liée aux différents échanges de chaleur que subit le fluide

frigoporteur entre le lieu de production et de consommation de Peffet frigorifique. On peut alors
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TABLE 4.3: Principaux résultats obtenus grace a la simulation dynamique du prototype

’ Critére de performance \ Valeur ‘
Effet frigorifique produit (@) 60,4 MJ
Température maximale du fluide frigoporteur a la sortie de la cuve de stockage -5 °C
Taux de modulation moyen (Tyodul moyen) 0,90
Taux de débordement moyen (7ueh moyen) 0,14
Rendement de 'absorbeur (7,s) 0,69
Coefficient opérationnel de performance de la machine (COP?") 0,28
Rendement de la boucle de stockage (7stock) 0,71
Coefficient opérationnel de performance solaire direct (C'OPs,; 4ir) 0,10
Rendement exergétique de absorbeur (ng abs) 0,47
Taux de destruction d’exergie de 'absorbeur (7u¢ gz abs) 0,17
Rendement exergétique de la machine (9gzmachine) 0,09
Taux de destruction d’exergie de la machine (T4 g machine) 0,87
Rendement exergétique du stockage (1zs stock) 0,57
Taux de destruction d’exergie du stockage (Tu¢r gz stock) 0,32
Rendement exergétique global (ngy sor dir) 1,7.102
Taux de destruction d’exergie global (7u¢: ga giobal) 0,50

calculer le rendement exergétique de la boucle de stockage (ngz stock) €t son taux de destruction
d’exergie (Tyet pe stock ), qui sont dans ce cas respectivement égaux a 0,57 et a 0,32.

Le rendement exergétique global de la machine (ngysorair) €n considérant en entrée du
systéme uniquement la composante directe du rayonnement solaire est pour la période simulée
de 1,7.102 et le taux de destruction d’exergie de I’ensemble de I'installation (74 B global) €St de
0,50.

4.2.6 Conclusion

Les études réalisées a partir des résultats de la simulation dynamique du prototype ont
permis de décrire le comportement transitoire du systéme et d’évaluer ses performances éner-
gétiques et exergétiques. Les principaux résultats issus de ces analyses sont résumés dans le
tableau 4.3.

Du fait de I'utilisation d’un héliostat du four solaire d’Odeillo, le systéme ne collecte qu'une
faible portion (30 %) du flux solaire disponible sur le site expérimental. En effet 1’alignement
entre ce dernier et le concentrateur ne permet d’insoler la parabole que durant quelques heures
en milieu de journée. Cette étape de réflexion sur le miroir de I’héliostat génére des pertes par
I’absorption d’une partie du flux solaire sur la surface de ’héliostat et contribue a I'atténuation
de la densité de flux a U'entrée du concentrateur. A cause des erreurs optiques de 'héliostat qui
ne permettent pas de réfléchir le rayonnement solaire de maniére parfaitement paralléle a 1’axe
du concentrateur, la tache focale au foyer de la parabole est élargie ce qui implique des pertes
par débordement supérieures a celle d’un systéme a simple réflexion.

Le refroidissement des échangeurs & température intermédiaire est réalisé pour le pro-

totype avec une circulation d’eau en circuit ouvert. Ce mode de refroidissement a l'avantage
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de maintenir ces échangeurs a des températures relativement faibles ce qui permet d’améliorer
les performances énergétiques et exergétiques de la machine. Cependant, comme nous I’avons
déja évoqué, la consommation d’eau qu’implique ce systéme de refroidissement, ne permet pas
d’envisager une application commerciale.

Les températures de consommation de I'effet frigoporteur observées lors de I'analyse du
comportement transitoire du prototype montrent que ces températures varient sur la période
simulée d’environs -27 °C a -5 °C. Lors de certaines phases de déstockage, cette température
n’est donc pas compatible avec 1'utilisation de ce procédé pour la conservation sur une longue
période des aliments qui doivent impérativement étre maintenus en dessous de -18 °C.

Afin de lever ces contraintes de fonctionnement, qui sont liées a la conception du prototype,

un procédé amélioré est proposé et étudié dans la section suivante.

4.3 Simulation d’une unité pilote

4.3.1 Conditions de simulation

Sur la base des simulations réalisées pour le dimensionnement et I’étude du comportement
transitoire du prototype, nous avons mené une série de simulations pour analyser le compor-
tement et les performances d’un prototype de réfrigérateur thermoacoustique solaire amélioré.
Ce nouveau systéme que nous appellerons “pilote” dans la suite de ce document, doit permettre
de s’affranchir des contraintes de fonctionnement imposées par le prototype qui a été développé
dans le cadre du projet TACSOL :

— T'utilisation d’un systéme optique a double réflexion

la consommation d’eau pour le refroidissement des échangeurs a température intermé-
diaire

— la température de consommation de I'effet frigorifique qui n’est pas toujours compatible

avec la conservation longue durée des aliments.

Afin de pouvoir comparer les performances de 'unité pilote a celles du prototype TACSOL,
nous considérons les mémes conditions d’ensoleillement a savoir celles mesurées sur le site
d’Odeillo la semaine entre le 1°" et le 7 juillet 2006 et une température ambiante constante
de 20 °C. Nous décrivons dans les paragraphes suivants, les conditions de simulations utilisées

pour cette étude.

Le collecteur solaire et le modulateur de flux

Le systéme de captation et de concentration du rayonnement solaire considéré pour cette
étude est composé du concentrateur et du modulateur de flux utilisé pour le prototype TACSOL.
Les caractéristiques géométriques et optiques utilisées pour ces deux éléments sont identiques
a celles considérées pour la simulation du prototype TACSOL. Cependant, nous supposons ici,
que le concentrateur peut se mouvoir selon deux axes et ainsi collecter les rayons solaires de

maniére parfaitement paralléle & 'axe de la parabole tout au long de la journée.
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TABLE 4.4: Propriétés physiques du fluide de refroidissement et du fluide frigoporteur utilisées
pour les simulations du pilote

Propriété Fluide de refroidissement Fluide frigoporteur
e 1159 159

Masse volumique (p) 1142 kg/m3 1222 kg/m3

Capacité thermique massique (Cv) 3,3 kJ/kg.K 2,9 kJ/kg. K

Conductivité thermique (k) 0,51 W/m.K 0,42 W/m.K

Viscosité dynamique (p) 1,8.10 Pa.s a 20 °C 1,27.102 Pa.s 4 -20 °C

La régulation de la température maximale de I’échangeur chaud du générateur est main-
tenue et nous introduisons une nouvelle régulation sur la température de 1’échangeur froid du
réfrigérateur. Pour éviter tout risque de cristallisation du fluide frigoporteur dans cet élément (le
plus froid de la machine) qui pourrait endommager la machine thermoacoustique, une consigne
de température minimale de I’échangeur est imposée. La régulation de cette température est
assurée par le modulateur de flux qui module le flux solaire incident sur 'absorbeur afin de
réguler la puissance frigorifique produite de maniére & maintenir la température de I’échangeur
froid égale a la valeur de consigne.

Pour cette étude nous avons fixé la température maximale de I’échangeur chaud du géné-

rateur & 600 °C et la température minimale de I’échangeur froid du réfrigérateur a -35 °C.

La machine de réfrigération thermoacoustique solaire

Les caractéristiques de la machine de réfrigération thermoacoustique considérée pour cette
étude sont identiques a celles du prototype. Cependant le refroidissement des échangeurs in-
termédiaire est assuré par la circulation en boucle fermée d’un fluide caloporteur. La chaleur
absorbée par le fluide lors de sa traversée dans les échangeurs est évacuée vers le milieu ambiant
a travers un aéroréfrigérant. Celui qui est utilisé ici, est un échangeur a fluide séparé. Nous avons
considéré une efficacité pour cette échangeur (FE,¢.,) de 0,6 avec un débit d’air (g aero) de 0,5
kg/s qui entre a température ambiante (Tyircacro = Lamp)-

Pour éviter les risques de cristallisation du fluide caloporteur dans le circuit de refroidisse-
ment quand la température ambiante devient négative, nous avons utilisé ici comme caloporteur
le fluide Temper-20°C commercialisé par le société Dehon. Ce fluide a une température de chan-
gement de phase liquide<»solide de -20 °C. Nous avons supposé que les propriétés de ce dernier
sont constantes sauf la viscosité dynamique que nous considérons comme dépendante de la
température (tab. 4.4). Nous conservons le méme débit de fluide de refroidissement dans les

échangeurs (1M fiuid fg €t M fruider) que pour I'étude du prototype a savoir 0,06 kg/s.

La boucle de stockage

Dans la configuration du pilote, le temps de production devrait étre largement augmenté
grace au suivi solaire du concentrateur suivant deux axes, et donc la quantité de froid produite

devrait croitre sensiblement. Pour stocker cet effet frigorifique, nous avons doublé le volume de
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la cuve de stockage par rapport a celle utilisée pour le prototype pour atteindre un volume utile
de la cuve de 0,2 m3.

Comme nous l'avons précédemment évoqué avec le prototype, lorsque le titre solide de-
vient faible lors de certaines phases de déstockage, la température de consommation de 'effet
frigorifique est supérieure a la température & maintenir pour la conservation des aliments. La
température de changement de phase du MCP (-21,3 °C) est donc dans ce cas trop proche de
la température de consommation souhaitée. Nous avons donc choisi d’utiliser pour les simula-
tions du pilote un MCP avec une température de changement de phase plus faible. Parmi les
caractéristiques des MCP qui sont disponibles sur le marché, nous avons ici considéré celle du
MCP SN.26 commercialisé par la société Cristopia [100]. Ce matériau a une température de
fusion de -26,2 °C avec une chaleur latente de fusion (Ly/cp) de 260 kJ/kg. Les autres caracté-
ristiques physiques de ce matériau sont considérées comme égales a celles du MCP utilisé pour
le prototype (tab. 4.2).

Les propriétés du fluide frigoporteur que nous avons utilisé pour cette étude sont celles du
fluide Temper-40°C qui a une température de cristallisation de -40 °C. Comme pour le fluide
de refroidissement des échangeurs a température intermédiaire, ses propriétés physiques sont
supposées constantes, a part la viscosité dynamique qui est elle, considérée comme dépendante
de la température (tab. 4.4).

Afin de simuler une consommation de I'effet frigorifique, nous avons considéré une charge
thermique constante de 250 W qui se déclenche lorsque la température du fluide frigoporteur a
sa sortie est inférieure a -20 °C. Le mode de régulation de la charge thermique choisie permet
de simuler une charge frigorifique dans la gamme de températures communément utilisée pour
le froid industriel. Pour refroidir le circuit de stockage et commencer a constituer un stock
d’énergie frigorifique, la charge thermique est maintenue nulle durant les 32 premiéres heures

de la période simulée.

4.3.2 Résultats des simulations du procédé optique

Comme pour le systéme optique du prototype, des simulations avec le logiciel Soltrace
ont été menées avec le procédé optique du pilote. Une série de seize simulations en considérant
différentes ouvertures du modulateur de flux de 0 4 100 % a été réalisée. Les puissances échangées
entre les éléments du systéme ont été déterminées. A titre d’exemple, celles obtenues pour une
ouverture du modulateur de 100 %, 30 % et 0% sont représentées dans la figure 4.11.

Les puissances échangées en amont du modulateur de flux ne sont pas impactées par les
variations de 1'ouverture de ce dernier. La surface d’ouverture du concentrateur collecte 12 566

AW (Qsol collect); parmi lesquelles, 1 839 W sont absorbés par les masques (Qsozabsmasques>- La
surface réfléchissante de la parabole recoit donc (Qsol COllectconc) 10 727 W, une partie de ce
rayonnement est absorbée par le concentrateur <Qpe7‘t0ptiqconc> et 9 920 W sont réfléchis en

direction du foyer de la parabole (Qsoz refl)-

Lorsque le modulateur est totalement ouvert (T,uymodu = 100 %) lintégralité du flux so-
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FIGURE 4.11: Puissances échangées au sein du systéme optique du prototype avec un DNT de
1000 W/m? avec un taux d’ouverture du modulateur (7,u,moau) de 100 % (a) de 30 % (b) et 5
% (c)

laire réfléchi atteint le foyer de la parabole. Parmi ce flux, 8 769 W sont collectés par l'orifice
de I’absorbeur (Qsoz abs) alors que les pertes pat débordement (Qpertdébor) sont égales 1 151 W

(Qpert déb or) .
Comme lors des simulations du systéme optique du prototype, la diminution du taux

d’ouverture du modulateur implique une baisse de la puissance disponible au niveau du foyer

de la parabole (Qsol modul), ce qui génére une diminution de la puissance collectée par Iorifice

de la cavité absorbeur <Qsol abs) et des pertes par débordement <Qpe,,t débor).

Le taux de modulation a été calculé (7,,04u) en fonction du taux d’ouverture du modu-
lateur (Toup modw) (fig. 4.12). Comme pour les simulations du prototype, le taux de modulation
est nul pour un taux d’ouverture de 0 % et croit pour atteindre son maximum a environ 60 %.
A partir de cette valeur d’ouverture, le modulateur n’a plus aucun impact sur le flux solaire
réfléchi par le concentrateur.

L’évolution du taux de débordement en fonction du taux d’ouverture est représentée figure
4.13. Ce taux est par définition nul lorsque I'ouverture du modulateur est de 0 % et, comme le
taux de modulation, il crot avec 'augmentation de I'ouverture du modulateur pour atteindre

sont maximum a 60 % d’ouverture. Uné fois cette valeur d’ouverture dépassée, comme le mo-
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FIGURE 4.12: Taux de modulation (7,,04,) du modulateur du pilote en fonction de son taux
d’ouverture (Touww modut)
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FIGURE 4.13: Taux de débordement de la tache focale (74¢) du prototype en fonction du taux
d’ouverture du modulateur (7,uymodur)

dulateur n’a plus d’impact sur le flux solaire réfléchi, le taux de débordement reste constant. La
valeur maximale du taux de débordement est, dans cette configuration, inférieure a 12 % alors
qu’elle atteint 16 % avec le systéme optique du prototype. Du fait de I’élimination d’un étage
de réflexion et donc des ses erreurs optiques, la tache focale obtenue au foyer du concentrateur
du pilote est plus petite et donc, pour un méme diamétre de 'orifice de la cavité, les pertes par

débordement sont réduites.

4.3.3 Analyse du comportement transitoire

Une analyse du comportement transitoire du pilote est réalisée dans cette section. Le
comportement de la machine considérée pour cette étude est analogue a celui du prototype qui
a été décrit et présenté dans 4.2.3.

A T'état initial, tous les éléments du systéme sont & température ambiante et le MCP
contenu dans la cuve de stockage est intégralement fondu. Durant les sept premiéres heures de
la simulation, qui correspondent a la nuit, le systéme reste a son état initial. Dés le lever du
soleil, le DN croit trés rapidement, le concentrateur collecte le rayonnement solaire et le ré-
fléchit sur 'absorbeur, ce qui génére une augmentation brutale de la température de ce dernier

(fig. 4.14a). Lorsque la différence de température critique entre ’échangeur chaud et 1’échan-
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DNI (W/m?) T Temperature (°C) a)
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FIGURE 4.14: Evolution du DNT et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du
temps pour la simulation du pilote
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geur froid du générateur est atteinte (300°C), la génération de 'onde acoustique débute et la
production de froid démarre. Au démarrage de la machine thermoacoustique, le réfrigérateur
est encore a température ambiante et la puissance frigorifique augmente rapidement pour at-
teindre environ 1 500 W (fig. 4.14c¢). Grace a la forte insolation, et malgré les pertes thermiques
de I'absorbeur et la consommation de chaleur liée & la production du travail acoustique, la
température de I’échangeur chaud atteint rapidement sa température maximale fixée a 600 °C.
Cette température est ensuite maintenue constante par I'obturation d’une partie du flux solaire
réfléchi par le modulateur de flux. L'effet frigorifique produit permet d’abaisser la température
du fluide frigoporteur et de la cuve de stockage (fig. 4.14b). Du fait du volume plus important
du stockage, la baisse de température de la boucle de stockage est dans ce cas plus lente que
celle observée pour la simulation du prototype. Sous 'effet de la baisse de cette température et
de la régulation de celle de I’échangeur chaud du générateur, la puissance frigorifique produite
décroit continuellement. Environ 15 h aprés le début de la simulation, le DN baisse brusque-
ment pour devenir nul. A cause des pertes thermiques et de la consommation de chaleur liée a
la production de I'onde acoustique, sans ’apport solaire, la température de I’échangeur décroit
brusquement, la différence de température critique de production de I'onde entre I’échangeur
chaud et ’échangeur froid est trés rapidement atteinte et la machine s’arréte. Au moment de
Parrét de la machine, la température du fluide frigoporteur a 'entrée de la cuve a atteint une
température suffisamment basse pour initier la cristallisation d’un petit nombre de nodules.
Durant la phase d’arrét de la machine, sous 'effet des pertes thermiques, la température de
I’échangeur chaud continue de décroitre. A cause des apports thermiques & travers la paroi de
la cuve, la tres faible portion de MCP qui avait cristallisé fond et la température du fluide

frigoporteur augmente.

Au début de la seconde journée de production, la température de 1’échangeur chaud
est seulement de 30 °C et celle du fluide frigoporteur dans le boucle de stockage, de -24 °C.
Comme pour le premiére journée, le DN croit trés rapidement et la température de I’échangeur
chaud ne tarde pas a atteindre sa température de régulation. Dés le démarrage de la machine
thermoacoustique, la puissance frigorifique croit pour atteindre plus de 850 W. Une heure aprés
le démarrage de la machine thermoacoustique, la charge thermique de 250 W est appliquée (fig.
4.14¢). Sous leffet de la production de froid, la température du fluide frigoporteur dans la
boucle de stockage baisse pour atteindre des températures a 'entrée de la cuve compatibles
avec l'initiation de la cristallisation des nodules. Du fait de la résistance thermique entre le
MCP et le fluide frigoporteur et de l'effet de surfusion, la premiére cristallisation a lieu alors
que la température du fluide a 'entrée de la cuve est environ 6 K en dessous de la température
de fusion du MCP (-26,2 °C). Le changement de phase du MCP qui a lieu a température
constante génére un palier au niveau des températures du fluide de refroidissement avec une
température qui se stabilise a 'entrée de la cuve a -30,8 °C et en sortie a -28 °C. Ce palier
est trés marqué du fait de la surfusion. En effet, pour initier la cristallisation des nodules, la
température du fluide frigoporteur doit étre inférieure a la température de fusion du MCP.

Juste avant leur cristallisation, les nodules sont & une température proche de celle du fluide
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mais dés que le premier cristal apparait dans un nodule, sa température croit pour devenir
égale a sa température de fusion. Le MCP liquide dans le nodule restera a cette température
jusqu’a la fin de la cristalisation. A cause de cette augmentation de température des nodules,
la différence de température entre les nodules et le fluide est amplifiée et ’échange thermique
entre ces deux éléments augmenté. Du fait de la stabilisation de la température chaude grace
a la régulation et de la température de la source froide liée au changement de phase du MCP,
la puissance frigorifique se stabilise autour de 820 W. La puissance frigorifique produite avec le
pilote est plus faible que celle obtenue avec le prototype. Cet écart s’explique par la différence
de température des échangeurs a température intermédiaire (fig. 4.15). En effet, du fait de
I'utilisation d’un aéroréfrigérant pour évacuer la chaleur rejetée par la machine vers le milieu
ambiant, la température des échangeurs a température intermédiaire est environ 9 K plus élevée
que celle obtenue pour le prototype refroidi par une circulation d’eau en circuit ouvert. Sur la fin
de la journée, des variations brusques et une baisse globale du DN générent des fluctuations
et une baisse de la température de I'échangeur chaud et de la puissance frigorifique produite.
Lorsque la machine thermoacoustique s’arréte faute d’ensoleillement, le titre solide du MCP est
d’environ 45 %. Au cours de cette journée, une partie de Deffet frigorifique a été consommée
directement par la charge thermique et les apports thermiques de la boucle de stockage et

lautre partie a été stockée sous forme de chaleur latente.

Durant la nuit suivante, I’énergie frigorifique qui a été stockée sous forme de chaleur latente
lors de la journée est restituée, par la fusion du MCP, pour alimenter la charge thermique et
compenser les apports thermiques de la boucle de stockage. Comme pour la phase de stockage,
celle de déstockage se caractérise par un palier de température au niveau du fluide frigoporteur.
A ce moment, la température du fluide a I'entrée de la cuve est plus élevée que celle en sortie
et sont respectivement égales a -24 et -25,3 °C. Au cours de cette phase, la température du
fluide frigoporteur croit du fait de la diminution du titre solide du MCP qui se caractérise par
une augmentation de I'épaisseur de la couche de liquide a la surface interne de I’enveloppe des
nodules et donc par une augmentation de la résistance thermique entre le MCP et le fluide

frigoporteur.

Au début de la troisiéme journée de production, le titre solide du MCP est encore de
30 % c’est-a-dire que la plupart des nodules sont partiellement cristallisés et ne seront donc
pas sujet au phénoméne de surfusion lors de la phase de stockage suivante. En effet, lors de la
troisiéme période de production, la température initiale du palier de changement de phase que
I’on observe sur le fluide frigoporteur est plus élevée que celle du jour précédent. La différence
de température entre le fluide et les nodules est donc plus faible. L’impact de 'augmentation
de la résistance thermique entre le MCP et le fluide a cause de I"'augmentation de 1’épaisseur
de la couche de solide sur la surface interne des nodules lors de la phase de stockage est donc
plus visible. Cette augmentation de la résistance thermique impose, pour maintenir la puissance
échangée entre le fluide et les nodules constante, une diminution de la température de fluide

frigoporteur que I'on observe tout au long de la phase de stockage.

Les jours suivants, le comportement de la machine est similaire a celui que 'on vient de
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FIGURE 4.15: Evolution de la température de I’échangeur froid du générateur (7}, ,) , de la tem-
pérature de I'échangeur chaud du réfrigérateur (7,..) en fonction du temps pour la simulation
du prototype expérimental

décrire avec ’alternance entre les phases de production qui sont plus ou moins impactées par les
fluctuations de I'ensoleillement, et les phases de déstockage. Globalement, sur les six derniers
jours, le systéme est en mesure de fournir continuellement les 250 W & la charge thermique
qui simule une demande en froid. On observe cependant une diminution de la production
frigorifique sur les derniers jours a cause des conditions météorologiques moins favorables. Dans
cette configuration, la température minimale fixée pour ’échangeur froid n’est jamais atteinte,
ainsi la limitation du flux solaire incident sur I’absorbeur via le modulateur est uniquement liée
a la consigne sur la température de I’échangeur chaud du générateur.

Lors du premier démarrage de la machine, les puissances a évacuer au niveau des échan-
geurs intermédiaires sont telles que la température de ’échangeur froid du générateur (7),y,) et
celle de ’échangeur chaud du réfrigérateur (7),..) atteignent respectivement environ 46 °C et 40
°C. Durant les phases de production ol la température de la source chaude et celle de la source
froide sont quasiment stabilisées, la température de ces échangeurs est respectivement de 38 °C
et 34 °C. L’utilisation d’'un circuit fermé pour le refroidissement des échangeurs a température
intermédiaire impose d’évacuer la chaleur vers le milieu extérieur et donc, de fait, que le fluide

de refroidissement soit a une température supérieure a celle de I'ambiance.

4.3.4 Analyse énergétique

A partir des résultats de la simulation dynamique du pilote, une analyse des performances
énergétiques du systéme a été menée. Comme pour I'analyse réalisée sur le prototype, pour
limiter 'impact des conditions initiales et faire le calcul sur une période ou l'état final est
quasiment équivalent a 1’état initial, cette analyse a été réalisée sur la période correspondant
aux cinq derniers jours de simulation, entre 48 h et 168 h.

En début de la période considérée, la température de I’échangeur chaud du générateur
d’onde (T,) est de 166 °C et celle de I'échangeur froid (77, ) est de -22 °C. Le fluide frigoporteur
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FIGURE 4.16: Energies échangées au sein du pilote et avec ces sources pour les cinq derniers
jours de la semaine simulée

est dans la cuve a une température moyenne proche de -24 °C et le titre solide de la cuve de
stockage (Zsoge) est de 0,59. Au terme de cette période, la température de 'échangeur chaud
(Tey) est de 170 °C et celle de I'échangeur froid (7%, ) est de -22 °C. Le titre solide de la cuve de
stockage (Zsoiqe) st de 0,23 avec une température moyenne du fluide frigoporteur au sein de
la cuve d’environ -23,5 °C. Les résultats obtenus avec cette étude sont résumés dans la figure
4.16.

Sur les cinq derniers jours de la simulation, la surface d’ouverture du concentrateur a
collecté (Qsorcoltect) 1 487,8 MJ de rayonnement solaire direct. Une partie correspondant a 308
M.J de ce rayonnement est absorbée par les masques et par la surface réfléchissante Qo1 abs masque
+Qpert cone Mais la grande majorité, 1 179,.8 MW est réfléchie en direction du foyer de la parabole
(Qsotreft)-

La consigne de régulation de la température de I’échangeur chaud impose au modulateur
d’intercepter 303 MJ (Qréguimodut) POUT e laisser passer que 876,8 MJ (Q o1 modur)- Le taux de
modulation moyen (Tyodutmoyen) SUr la période considérée est donc de 0,74.

Au niveau du foyer, les pertes par débordements représentent 94,6 MJ (Qpertachor) alors
que 'énergie solaire entrant dans la cavité absorbeur est de 782,3 MJ (Qso1aps). Soit un taux
de débordement moyen (Tuepmoyen) de 0,11. De cette énergie absorbée, 619,9 M.J sont transmis
au fluide de travail a travers I’échangeur chaud du générateur (Q).,) et 162,3 MJ sont échangés
avec le milieu ambiant sous forme de pertes thermiques par lorifice et les parois de la cavité
(Qpert paroiabs + Qpertorabs)- Le rendement de 1’absorbeur (7,5) est alors de 0,71.

Le générateur d’onde consomme donc 619,9 MJ a sa source chaude (Q,) et rejette 410,6
MJ & sa source froide via son échangeur froid (Qy,). Une partie du travail acoustique produit
par le générateur d’onde est dégradé en chaleur sous l'effet de frottement visqueux dans le
résonateur ((Qpertres). Cette chaleur est évacuée vers le milieu extérieur a travers les parois du
résonateur. Le réfrigérateur consomme le travail acoustique produit par le générateur et évacue
235,9 MJ a sa source chaude a travers son échangeur chaud (Q..) pour produire 146,1 MJ
d’effet frigorifique utile & sa source froide (Qy,). Au niveau de I’échangeur froid, les apports

thermiques liés aux échanges entre le milieu ambiant et 'échangeur (Qpers fr), représentent 1,3
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FIGURE 4.17: Exergies échangées au sein du pilote et avec ces sources pour les cinq derniers
jours de la semaine simulée

M.J. L’effet frigorifique est donc produit avec un COP3T égal & 0,24.

machine

Sur la période considérée, la charge thermique consomme 118,6 MJ d’effet frigorifique
(Qeonso). Les apports thermiques a travers les parois (Qpert stock + Qpert canatisation) €t les dissi-
pations visqueuses liées a la dégradation du travail mécanique de la pompe dans les différents
organes de la boucle de stockage (Wpompe) représentent respectivement 38,29 MJ et 0,6 MJ.
Globalement sur la période de calcul, la production frigorifique n’a pas couvert la consomma-
tion de la charge thermique, ainsi a la fin de la période I'énergie frigorifique stockée dans la
cuve est plus faible que celle a I'état initial. La différence d’énergie frigorifique stockée entre
la fin et le début de la période (AUsoer) est d’environ 11,4 MJ. Le rendement de la boucle de
stockage et de distribution de 'effet frigorifique (7sock) est alors sur la période considérée, de
0,74.

Comme pour le prototype nous avons considéré ici uniquement le rayonnement solaire

direct ainsi, on peut calculer le COP,,; 4, qui est pour cette installation de 0,07.

4.3.5 Analyse exergétique

De maniére analogue a celle qui a été décrite pour le prototype (voir 4.2.5), une analyse
des performances exergétiques a été menée a partir des résultats de la simulation dynamique
du pilote. Nous avons considéré comme température de référence (1) pour cette étude la tem-
pérature ambiante qui est constante et égale a 20 °C. Comme pour les analyses énergétiques et
exergétiques précédemment présentées, pour limiter I'impact des conditions initiales et réaliser
cette étude sur une période ou I'état final du procédé est quasiment identique & son état initial,
nous avons considéré uniquement la période couvrant les cinq derniers jours de la simulation
(entre 48 h et 168 h).

Le concentrateur collecte sur cette période une exergie issue du rayonnement solaire direct
(EZ g0 cottect) de 1370,5 MJ. Une partie de cette exergie, égale a 284,3 MJ, est absorbée par les
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masques et par la surface réfléchissante (E g absmasque +ETpert cone) alors que celle correspon-

dant au rayonnement réfléchi par le concentrateur (Ex g ,c) est de 1086,2 M.J.

Afin d’assurer la régulation de la température de 1’échangeur chaud, le modulateur de
flux intercepte une exergie issue du rayonnement solaire concentré (E%,¢guimodw) de 279,3 MJ,

ainsi l'exergie disponible au foyer de la parabole (EZ g moau) n’est que de 806,9 MJ.

[’exergie correspondant au rayonnement qui est collectée par Porifice de la cavité absor-
beur (EZ g aps) est de 719,9 MJ et celle correspondant aux pertes par débordement (EXpert debor ),
est de 87 MJ. Aprés la conversion photo-thermique, 'exergie transmise au fluide de travail de
la machine thermoacoustique a travers 1’échangeur chaud (Exz.,) est de 398,8 MJ et celle des
pertes thermiques de la cavité absorbeur (EZpertparoiabs +ETpertoraps) €st de 98,8 MJ. L’écri-
ture du bilan exergétique sur la cavité absorbeur en négligeant la variation d’exergie interne de
cet élément entre 1’état final et 1’état initial, indique que 'exergie détruite par ce composant
(Exgetaps) est de 222,3 MJ. Le rendement exergétique calculé sur cet élément (1gy cavit) €st de

0,49 et le taux de destruction d’exergie (Tue praps) €st de 0,28.

Le générateur de la machine thermoacoustique consomme une exergie de 398,8 MJ a
sa source chaude (Ez.,) pour en rejeter 23 MJ au niveau de son échangeur froid (Exy,).
Au niveau du réfrigérateur, I'exergie associée a l'effet frigorifique utile produit a 1’échangeur
froid (Exy,) est de -29,9 MJ, celle correspondant aux apports thermiques du milieu ambiant
(Expert 1) est de -0,2 MJ et I'exergie rejetée par son échangeur chaud (Ex..) est de 10,2 MJ.
L’exergie correspondante a la chaleur évacuée par l'aéroréfrigérant (Fxzgs.,) est égale a 11,7
MJ. Globalement, en négligeant les variations d’exergie interne des composants de la machine
thermoacoustique et en établissant le bilan au frontiére de cette derniére, on calcule que I'exergie
détruite pour la production de Ueffet frigorifique (Exgs machine) €st de 335,5 MJ. La production
frigorifique est donc assurée avec un rendement exergétique de la machine (97g;machine) de 0,07

et le taux de destruction d’exergie associé (Tgs pxmachine) €st de 0,84.

Au niveau de la boucle de stockage, I'exergie correspondant a 'effet frigorifique consommé
(EXeonso) est de -21,3 MJ, celle des apports thermiques du milieu ambiant (Epert stock
+E%pert canatisation) & -6,9 MJ alors que I'exergie associée au travail mécanique de la pompe
(Expompe) est de 0,6 MJ. La variation d’exergie interne de la boucle entre I’état final et 1'état
initial (AEZg00k) est de -2,16 MJ. En appliquant le bilan exergétique sur cet élément, on calcule
que l'exergie détruite par ce composant (Ex g siocr) €st de 4,46 MJ. Le rendement exergétique
de la boucle de stockage (ngzstock) et le taux de destruction d’exergie du stockage (Taet px stock)

sont respectivement dans cette configuration de 0,71 et de 0,15

Le rendement exergétique global du systéme (ng; sorqir) €n considérant en entrée du sys-
téme uniquement la composante directe du rayonnement solaire, est pour la période simulée de
1,5.102 et le taux de destruction d’exergie de I’ensemble de l'installation (Taét B globat) €St de
0,42.
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4.3.6 Comparaison des performances du pilote avec celles du

prototype

Les principaux critéres de performance calculés a partir de la simulation dynamique du
pilote sont résumés avec celle du prototype dans le tableau 4.5.

Le systéme de captation et de concentration considéré pour le pilote permet de collecter
une quantité d’énergie solaire bien supérieure a celle de prototype ce qui se manifeste par un
effet frigorifique produit par le pilote plus important.

Grace a Deffet frigorifique produit et a I'utilisation d’un stockage a plus basse température,
le pilote peut assurer sur les cinq derniers jours de la période simulée, la consommation en
continu d’une puissance frigorifique de 250 W a une température inférieure a - 20 °C alors
qu’avec le prototype, cette température atteint -5 °C avec une charge thermique uniquement
de 100 W appliquée en continu.

Le taux de modulation moyen (Tyoduimoyen) €St plus élevé dans la configuration du pro-
totype car du fait des pertes liées a I'étape de réflexion sur ’héliostat, 1’énergie réfléchie par le
concentrateur est plus faible. De plus, & cause du faible temps de fonctionnement, les périodes
ou la température chaude est régulée sont réduites avec le prototype alors que les temps de
montée en température ou le modulateur est totalement ouvert restent sensiblement identiques
pour les deux systémes.

A cause du fort taux de modulation et des erreurs optiques liées aux deux étages de
réflexion, le taux de perte par débordement moyen (7Tuepmoyen) du prototype est légérement
plus élevé que celui calculé pour le pilote. Ce taux de perte par débordements légérement plus
faible obtenu dans la configuration du pilote, permet d’obtenir des rendements énergétique et
exergétique de 'absorbeur (7.5 et Mgz aps) qui sont légérement supérieurs a ceux du prototype.

Cependant, les conditions de fonctionnement de la machine considérées dans le cas du
pilote, a savoir I’évacuation de la chaleur rejetée au niveau des échangeurs a température in-
termédiaire & travers un aéroréfrigérant, sont moins favorables que celles considérées pour le
prototype ainsi le COP%EChme et 1e Mgz machine Sont sensiblement plus faibles pour le pilote.

Les apports thermiques a travers les parois de la boucle de stockage sont plus élevés pour
le pilote. Ceci s’explique par I'augmentation de la surface d’échange entre la paroi de la cuve
et le milieu ambiant & cause du doublement du volume de stockage et par la température de
stockage qui est plus faible. Cependant, en conservant le méme rapport diametre sur longueur,
plus la cuve est volumineuse et plus le rapport entre la surface de paroi et le volume de la cuve
est faible. Ceci implique que pour une méme température de stockage, le rapport entre 'effet
frigorifique dégradé par les apports thermiques et I’énergie stockée est d’autant plus petit que le
volume de la cuve est grand. Dans notre étude, c’est bien le doublement du volume de stockage
associé a une production et une consommation frigorifique plus importante par rapport au
prototype, qui permet, malgré une diminution de la température de changement de phase du
MCP d’obtenir avec le pilote un meilleur rendement de la boucle de stockage (7siock ). De plus,
la différence entre la température de la source froide de la machine thermoacoustique et celle

de consommation de leffet frigorifique, qui est plus faible avec le pilote permet d’obtenir un
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4.3. Simulation d’une unité pilote

TABLE 4.5: Principaux critéres de performance du prototype et du pilote

’ Critére de performance \ Prototype \ Pilote ‘
Effet frigorifique produit (Q,) 60,4 MJ | 146,1 MJ
Température maximale du fluide frigoporteur a la sortie de la cuve -5 °C -21 °C
de stockage
Taux de modulation moyen (Tyodul moyen) 0,90 0,74
Taux de débordement moyen (74epmoyen) 0,14 0,08
Rendement de I’absorbeur (74ps) 0,69 0,71
Coefficient opérationnel de performance de la machine 0,28 0,24
(OOPS”LEchine)

Rendement de la boucle de stockage (1siock) 0,71 0,74
Coefficient opérationnel de performance solaire direct (C'O Py, 4ir) 0,10 0,07
Rendement exergétique de I'absorbeur (ngz aps) 0,47 0,49
Taux de destruction d’exergie de 'absorbeur (74¢; u abs) 0,28 0,28
Rendement exergétique de la machine (9gs machine) 0,09 0,07
Taux de destruction d’exergie de la machine (744 gz stock ) 0,87 0,84
Rendement exergétique du stockage (ngs stock) 0,57 0,71
Taux de destruction d’exergie du stockage (Tu¢r g stock) 0,32 0,15
Rendement exergétique global (ngs sor dir) 1,7.102 1,5.102
Taux de destruction d’exergie global (74¢: g2 giobal) 0,50 0,42

rendement exergétique de la boucle de stockage (7gs siock) Nettement supérieur a celui calculé
pour le prototype.

Globalement le COP;y 4 et le rendement exergétique solaire (7g, soiair) du pilote sont
plus faibles que ceux obtenus avec le prototype. Cependant les contraintes de fonctionnement
ne sont pas identiques :

— L’effet frigorifique produit par le pilote est plus important et disponible & une tempé-

rature plus basse (compatible avec la conservation longue durée des aliments).

— Le refroidissement du pilote est assuré par un aéroréfrigérant a sec et donc sans consom-

mation d’eau.

4.3.7 Etude de sensibilité paramétrique

Nous avons étudié et décrit précédemment le comportement et les performances éner-
gétiques et exergétique simulés du prototype expérimental construit dans le cadre du projet
TACSOL et d’un prototype amélioré que nous avons appelé pilote et qui permet de lever cer-
taines contraintes d’exploitation imposées par le mode de fonctionnement du prototype. Nous
avons jusqu’a présent considéré une seule configuration pour le dimensionnement du pilote. Ce-
pendant en vue de I'optimisation future des performances de ce dernier, il nous faut déterminer
I'impact de la variation des paramétres de dimensionnement principaux sur les performances du
systéme. C’est pourquoi nous avons mené une étude de sensibilité paramétrique en considérant
comme configuration de référence celle précédemment présentée pour le pilote et en modifiant
successivement, le diamétre d’ouverture du concentrateur, le volume de la cuve de stockage et

la température de fusion du MCP contenu dans les nodules.
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Afin de pouvoir comparer les performances des différentes configurations, nous utilisons
pour toutes ces simulations les mémes conditions opératoires, a savoir une température ambiante
fixe de 20 °C et le DN I mesuré sur le site d’Odeillo sur une semaine entre le 1" et le 7 juillet 2006
(fig 4.14a). Comme pour les analyses énergétiques précédemment présentées, nous considérons
ici la période correspondant au cing derniers jours de la simulation (entre 48 h et 168 h) pour
établir les analyses énergétiques.

Les paramétres sont modifiés successivement en considérant comme configuration de ré-
férence celle décrite et utilisée pour la simulation du pilote. Dans les sections suivantes, les
modifications du comportement et des performances du systéme liées a la modification des

paramétres sont décrites et comparées a celles de la configuration de référence.

Etude de sensibilité paramétrique du diamétre du concentrateur

Les résultats de simulation du pilote on montré que, sur la période de fonctionnement
considérée, le modulateur de flux intercepte environ 26 % du rayonnement solaire réfléchi par
le concentrateur. On peut donc penser que le concentrateur est surdimensionné. Cependant le
flux solaire est régulé uniquement lorsque le systéme atteint un régime quasi-établi. Lors des
phases fortement transitoires, il peut étre intéressant d’avoir une grande surface de réflexion
pour pallier les fortes variations du DNI. Nous avons donc cherché & déterminer I'impact
sur le comportement et sur les performances du systéme d’'une réduction de 23 % et d’une
augmentation de 26 % de la surface d’ouverture du concentrateur en considérant respectivement
un diameétre de la parabole (Deo,.) de 3,5 m et 4,5 m. Les graphiques représentant I’évolution
dans le temps du DN, de la température chaude du générateur, de la température du fluide
frigoporteur a l'entrée et a la sortie de la cuve de stockage, du titre solide du MCP dans la
cuve, de la puissance frigorifique produite et consommeée et les diagrammes de Sankey pour ces
deux simulations sont présentés respectivement dans les figures 4.18 et 4.19 et les figures 4.20
et 4.21 .

Une synthése des résultats obtenus par ces simulations est présentée dans le tableau 4.6.
La diminution de la surface d’ouverture du concentrateur génére une diminution de 9,3 % de
Peffet frigorifique produit alors que la C'O P, 4 est 1égérement, amélioré principalement grace
a augmentation du taux de modulation moyen (7yoduimoyen). Dans ces conditions, le procédé
n’est plus en capacité de fournir suffisamment d’effet frigorifique pour satisfaire la demande de
la charge thermique (Teouy energie = 0,9). On note que 'augmentation de la surface de captation
permet d’obtenir un gain d’effet frigorifique produit d’environs 6, 1 %. Dans cette configuration
on observe un légére diminution du COP, 4, du fait que le modulateur intercepte 40 % de
I’énergie solaire réfléchie par le concentrateur.

Par conséquent, il semble bien que la surface d’ouverture du concentrateur du pilote soit
surdimensionnée. Pour une application ou le systéme de réfrigération thermoacoustique solaire
est couplé a un réfrigérateur d’appoint qui peut prendre le relais au moment ou le procédé
solaire ne peut fournir la puissance frigorifique demandée, il peut étre envisagé de réduire cette

surface pour profiter d’'un CO P, 4; plus élevé. Si la machine est utilisée comme le seul moyen
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4.3. Simulation d’une unité pilote

de production frigorifique et que la demande doit étre absolument satisfaite, alors la réduction
de cette surface ne peut étre que trés limitée pour ne pas impacter de maniére significative la

quantité de froid produite et donc la capacité du procédé a répondre de maniére satisfaisante

aux besoins de la charge thermique.
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Figure 4.18: Evolution du DN et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a ’entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du

temps pour la simulation du pilote avec un diamétre du concentrateur de 3,5 m
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FIGURE 4.19: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec un diamétre du concentrateur de 3,5 m
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FIGURE 4.20: Evolution du DNT et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a
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temps pour la simulation du pilote avec un diamétre du concentrateur de 4,5 m
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FIGURE 4.21: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec un diamétre du concentrateur de 4,5 m

Etude de sensibilité paramétrique du volume de stockage

On observe grace a la simulation en régime transitoire du pilote, que le MCP contenu

dans les nodules de la cuve de stockage n’est jamais totalement cristallisé ; il semble donc, sur
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4.3. Simulation d’une unité pilote

TABLE 4.6: Synthése des résultats de I'étude de sensibilité paramétrique sur le diameétre du
concentrateur

\ Deone = 3,5 m | Pilot Deppe =4 m | Degpe = 4,5 m |

Q;r 132,5 MJ 146,1 MJ 155,8 MJ
Trmodul moyen 079 0 s 74 0 , 6
Tdébmoyen 0,11 0,11 0,06
Tabs 0,69 0,71 0,71
copsT 0,24 0,24 0,24
stock 0,72 0,74 0,74
COPs gir 0,08 0,07 0,06
Teouw energie 0,90 1 1

la période considérée, que le volume de stockage est surdimensionné. Cependant, plus la surface
d’échange est importante entre le MCP et le fluide frigoporteur et plus la température de ce
dernier sera proche de la température de fusion lors du changement des phases de stockage ou
de déstockage. Ainsi, on peut penser qu'un volume de stockage plus important permettrait de
stabiliser la température de la source froide & une température plus élevée, ce qui permettrait
d’améliorer les performances de la machine de réfrigération. Pour étudier cela, nous avons
considéré successivement, une diminution et une augmentation du volume de stockage de 0,05

m?, ce qui correspond a une variation de 25 % par rapport au volume de la cuve du pilote.

En considérant une cuve réduite de 25 %, on observe (fig 4.22) qu’a la fin des journées
avec un fort ensoleillement, la totalité du MCP est cristallisée et la température du fluide
frigoporteur atteint des valeurs telles que le modulateur est obligé de réguler le flux solaire
pour limiter la puissance frigorifique produite afin de maintenir la température de ’échangeur
froid du réfrigérateur au dessus de -35 °C. On observe alors une trés légeére diminution du taux
de modulation moyen liée a la régulation de la température froide et & une faible baisse du
COP3L .. . du fait de Pabaissement de la température de I'échangeur froid durant les périodes
de stockage. L.a diminution du volume de la cuve n’a donc qu'un impact trés faible sur la quantité
de froid produit (-4,5 %) (fig. 4.23) et ce qui permet de maintenir le taux de couverture égale

a1l (tab. 4.7).

Avec un volume de cuve plus important, on observe que la quantité de froid produite par la
machine et les performances du systéme sont quasiment identiques a celles du prototype excepté
le rendement de la boucle de stockage qui est 1égérement plus faible du fait de 'accroissement
des apports thermiques du milieu ambiant lié & 'augmentation de la surface de 'enveloppe de la
cuve (fig. 4.24). Cependant dans ce cas, le taux de couverture est légérement inférieur a I'unité,
c’est-a-dire qu’il y a une période de courte durée ou le procédé n’est pas en capacité de satisfaire
la demande de la charge thermique. L’énergie frigorifique & mobiliser pour refroidir la cuve de
stockage, croit avec I'augmentation du volume de la cuve. Donc plus le volume du stockage est
important, plus le procédé mobilise de l'effet frigorifique pour abaisser la température de la

boucle de stockage.
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FIGURE 4.22: Evolution du DN et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du

temps pour la simulation du pilote avec un volume de la cuve de stockage de 0,15 m?
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FIGURE 4.23: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec un volume de la cuve de stockage de 0,15 m3
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FIGURE 4.24: Evolution du DN et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du

temps pour la simulation du pilote avec un volume de la cuve de stockage de 0,25 m?
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FIGURE 4.25: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec un volume de la cuve de stockage de 0,25 m3

Cette énergie frigorifique est alors stockée dans la cuve sous forme de chaleur sensible entre la
température initiale et la température de changement de phase du MCP. Ainsi, cette énergie ne
peut étre totalement déstockée du fait que la température de consommation maximale autorisée

est de -20 °C. De plus 'augmentation du volume implique une augmentation de la surface
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TABLE 4.7: Synthése des résultats de I’étude de sensibilité paramétrique sur le volume réservoir
de stockage

’ ‘ Vtstock — 07 15 m? ‘ Pilote ‘/stock — 07 2 m? ‘ Vtstack — 07 25 m’

Qrr 139,5 MJ 146,1 MJ 147,9 MJ
Tmodul moyen 0 s 73 0/74 0,75
Tdébmoyen 0,08 008 0,08
Tlabs 0,71 0,71 0,71
COP,achine 0,23 0,24 0.24
Nstock 0,74 074 0,72
COPsov dir 0,07 0,07 0,07
Tcouv energie 1 1 0,99

d’échange avec le milieu ambiant ce qui génére un accroissement des apports thermiques dans
la cuve (fig. 4.25). C’est donc cette énergie frigorifique stockée sous forme de chaleur sensible et
qui ne peut étre valorisée avec nos contraintes de fonctionnement et I'effet frigorifique consommé
par les apports thermiques qui font défaut et qui ne permettent pas au procédé de répondre
de maniére satisfaisante a la demande.On constate qu’il est possible dans les conditions de
fonctionnement considérées pour cette étude, de diminuer de 25 % le volume de stockage sans
dégrader les performances de la machine mais qu’une augmentation du volume n’est pas utile

et qu’elle dégrade méme la capacité du systéme a satisfaire la demande.

Etude de sensibilité paramétrique de la température de fusion du MCP

Comme nous 'avons précédemment évoqué, le choix d'un MCP commercial utilisé pour
le systéme de stockage est principalement réalisé en fonction de sa température de changement
de phase. Cette derniére doit étre suffisamment basse pour stocker I’énergie a une tempéra-
ture inférieure a la température de la consommation de 'effet frigorifique mais elle doit étre
supérieure de quelques Kelvins a la température minimale de production de 'effet frigorifique
pour pouvoir assurer la cristallisation lors des phases de stockage. Nous avons considéré, pour le
dimensionnement du pilote, une température de consommation de Ieffet frigorifique de -20 °C
et une température minimale de production de -35 °C. La société Cristopia propose trois MCP
qui changent de phase dans cette gamme de températures, le SN.21 avec une température de
fusion de -21,3 °C (le matériau utilisé pour le prototype), le SN.26 avec une température de
changement de phases de -26,2 °C (le matériau utilisé pour les simulations du pilote) et enfin le
SN.29 pour une température de fusion de -28,9 °C [100]. Nous avons donc chercher & déterminer
I'impact du choix du MCP sur le comportement et les performances de la machine en réalisant
des simulations en considérant successivement les caractéristiques du SN.21 et du SN.29. Les
principaux résultats obtenus avec ces simulations sont résumés dans le tableau 4.8.

Comme nous "avions observé pour les simulations du prototype, et malgré I'augmentation
de la surface d’échange entre le fluide frigoporteur et le MCP liée a I'augmentation du volume
de la cuve, I'utilisation du MCP SN.21 ne permet pas de restituer de maniére satisfaisante

Iénergie frigorifique a la température de -20 °C durant les phases de déstockage. En effet
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FIGURE 4.26: Evolution du DNT et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a I'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre du MCP
de la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du temps
pour la simulation du pilote avec une température de changement de phases du MCP de -21,3

°C

la différence de température entre le MCP est alors trés faible et avec I'augmentation de la
résistance thermique entre le MCP et le fluide lors de la fusion des nodules, dés que le titre
solide de la cuve atteint 80 %, la température du fluide en sortie de cuve devient supérieure a

la température de consommation souhaitée (fig. 4.26).

Quonso
=99,2 MJ
me stock T me canalisation Boucle de
=38,6 MJ Stockage
Q frigorifique
'sol abs masques pompe

ert cone =0,6 MJ AU,
—308'MJ Qe modu LL—— =0MJ

= ert déb or
344,4 MJ By

MI Q.. Q=1384MJ

anl collect
=1487,8 MJ

Concentrateur ~ Modulateur Cavité absorbeur Machine thermoacoustique Aéroréfrigérant

FIGURE 4.27: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec une température de fusion du MCP de -21,3 °C
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FIGURE 4.28: Evolution du DNT et de la température chaude du générateur (a), de la tempé-
rature du fluide frigoporteur a 'entrée et a la sortie de la cuve de stockage et du titre solide du
MCP dans la cuve (b), de la puissance frigorifique produite et consommeée (c), en fonction du

temps pour la simulation du pilote avec une température de changement de phases du MCP de
-28,9 °C
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FIGURE 4.29: Energies échangées au sein du pilote et avec ses sources pour les cinq derniers

jours de la semaine simulée avec une température de fusion du MCP de -28,9 °C

Le déstockage ne peut donc se faire que de maniére partielle ce qui génére une saturation
du stockage durant la phase de production avec des températures de circulation du fluide qui

peuvent atteindre quasiment -35 °C. De fait les performances du systéme sont toutes légérement
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TABLE 4.8: Synthése des résultats de ’étude de sensibilité paramétrique sur la température de
changement de phases du MCP

Trusionmcp = —21,3 °C TfusioanlilO:te—QG, 9°0 Trusionmcp = —28,9 °C
Qr 138,4 M.J 146,1 MJ 139,9 MJ
Trmodul moyen 0,71 0,74 0,73
Tdébmoyen 0,08 0,08 0,08
Nabs 0,71 0,71 0,70
copst . 0,23 0,24 0,23
Tstock 0,72 0,74 0,7]_
COPsolairedir 0,07 0,07 0,07
Tcouv energie 0 s 84 1 0 s 95

dégradées impliquant une diminution de la puissance frigorifique produite (@) de 5,3 % (fig.
4.27) mais surtout un taux de couverture (Teoupenergie) qui chute a 0,84.

En utilisant le MCP SN.29, la température de la source froide est globalement plus faible
que celle observée dans le cas de référence (voir annexe F). Cette baisse de la température de
fonctionnement de la boucle de stockage dégrade légérement les performances de la machine
thermoacoustique mais également celle du stockage a cause de 'augmentation des apports
thermiques du milieu ambiant (fig. 4.28). Ainsi la quantité de froid produite (Qy,) décroit
d’environ 4,2 % (fig. 4.29) et la taux de couverture (Teouyenergic) n'est plus que de 0,95.

Le choix de la température de stockage est largement contraint par la disponibilité de
MCP qui changent de phase dans la gamme de température souhaitée. Ainsi, dans notre cas,
parmi les trois matériaux disponibles, celui qui semble le plus adapté est celui qui a été choisi

initialement pour I’étude du pilote avec une température de changement de phase de -26,2 °C.

4.4 Conclusion

Dans ce chapitre, nous avons présenté les simulations du procédé optique et du systéme
global qui ont été respectivement réalisées avec le logiciel Soltrace et 'outil de simulation de
procédé de réfrigération thermoacoustique solaire couplé a un stockage frigorifique que nous
avons développé.

Une étude considérant la configuration du prototype est proposée. Les résultats obtenus
par la série de simulations optique du procédé solaire sont présentés et les lois de comporte-
ment du modulateur de flux sont établies. Une simulation d’une semaine de fonctionnement
du systéme global a été réalisée. Les résultats de cette simulation dynamique sont présentés a
travers une analyse du comportement transitoire du procédé et des performances énergétiques
et exergétiques associées. Durant les cing derniers jours de la simulation, leffet frigorifique
produit a permis d’alimenter continuellement une charge frigorifique de 100 W a des tempéra-
tures comprises entre -27 °C et -5 °C. Le coefficient opérationnel de performance solaire direct

(COP;p4ir) et le rendement exergétique global (7gssordir) sont respectivement de 0,10 et de

179



4. SIMULATIONS ET RESULTATS

TABLE 4.9: Résumé des résultats principaux de I'étude de sensibilité paramétrique

Cas standard

Surface de captation

Volume de stockage

Température de
fusion du MCP

Plage de variation -23% + 26 % -25% +25% -21,3°C | -28,9 °C

Qfr 146,1 MJ | 132,5 MJ | 155,8 MJ | 1395 MJ | 147,9 MJ | 138,4 MJ | 139,9 MJ
COParaire din 0,07 0,08 0,07 0,07 0,07 0,07 0,07
Teous energic 1 0,9 1 1 0,99 0,84 0,95

1,7.102. Ces analyses ont permis de mettre en évidence les contraintes de fonctionnement liés
a la configuration choisie pour le prototype a savoir :

— il ne collecte qu’une faible portion du rayonnement solaire disponible et ne produit donc

qu’une faible quantité de froid,

— la température de consommation de cet effet frigorifique est trop élevée pour une utili-

sation de cette machine pour assurer la conservation longue durée des aliments,

— il induit une consommation d’eau pour le refroidissement des ces échangeurs a tempé-

rature intermédiaire qui ne peut pas étre envisagée pour une machine commerciale.

A partir de ’analyse des résultats obtenus avec le prototype, un procédé amélioré a été
proposé. Ce dernier utilise un systéme de captation solaire & simple réflexion et un aéroréfri-
gérant pour évacuer la chaleur au niveau des échangeurs a température intermédiaire. La cuve
de stockage a également été modifiée en considérant un MCP avec une température de fusion
plus basse et un volume plus élevé. L’analyse des résultats des simulations réalisées avec ce
procédé a montré que ce dernier était capable de fournir sur les cinq derniers jours de la simu-
lation, une puissance frigorifique constante de 250 W a une température inférieure a -20 °C.
L’utilisation d’un aéroréfrigérant implique une augmentation de la température des échangeurs
intermédiaires. Cette augmentation de température associée a la diminution de la température
de stockage dégrade légérement les performances du pilote par rapport a celles obtenues avec
le prototype. Dans ce cas, le coefficient opérationnel de performance solaire direct (CO Py gir)
et le rendement exergétique global (1gy sordir) SONt respectivement de 0,07 et 1,5.1072.

En vue de I'optimisation du procédé une étude de sensibilité paramétrique a été menée.
Cette derniére permet d’évaluer I'impact sur le comportement et sur les performances du pro-
cédé, de la variation de la surface de captation du rayonnement solaire, du volume de la cuve
de stockage et de la température de fusion du MCP. Les principaux résultats de ces simulations

sont résumés dans le tableau 4.9.
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Le contexte énergétique et environnemental actuel, associé a ’augmentation de la consom-
mation de froid au niveau mondial, imposent de développer des machines de réfrigération a
faibles impacts environnementaux. Les procédés de réfrigération solaire apparaissent comme
une option intéressante pour relever ce défit. L’ Agence Internationale de ’Energie estime, qu’au
niveau mondial, environ 450 installations de production de froid solaire sont installées. Ces sys-
témes sont utilisés pour le rafraichissement ou la climatisation des batiments. La production de
froid industriel avec des procédés solaires est encore au niveau de la recherche et du dévelop-
pement. La plupart des installations existantes sont des prototypes concus et utilisés par des

laboratoires de recherche et sont majoritairement basés sur les cycles a sorption.

Les machines thermoacoustiques sont étudiées pour la production de froid depuis le début
des années 1980. Par rapport aux autres systémes de production de froid, ces machines pré-
sentent I'avantage de fonctionner sans piéces mobiles ce qui facilite leur conception et devrait
permettre une grande fiabilité. De plus, elles utilisent comme fluide de travail des gaz qui n’ont
aucun impact sur 'environnement comme 'hélium, I'argon ou l'air. De nombreux prototypes
ont, été fabriqués et étudiés par des laboratoires. Malgré ces efforts de recherche, ces machines
n’ont pas encore atteint leur maturité technologique ce qui se caractérise par des performances
qui restent faibles. Le couplage d’un générateur d’onde thermoacoustique a un réfrigérateur
permet d’obtenir une machine tri-therme capable de valoriser de I'énergie thermique disponible
a une source chaude pour produire un effet frigorifique. Il est alors possible d’associer une
machine de réfrigération thermoacoustique tri-therme a un collecteur solaire pour concevoir
un systéme de réfrigération thermoacoustique solaire. Quelques études expérimentales ont été
menées sur ces procédés mais uniquement avec des prototypes de faibles puissances (puissances

frigorifiques inférieures a 10 W).

Il existe un grand nombre de technologies de capteurs solaires. Du fait de leur capacité
a atteindre de hautes températures, les capteurs solaires a concentration sont adaptés a l'ali-
mentation des procédés de conversion thermodynamique de 1’énergie solaire que ce soit pour la
production d’électricité ou pour la production de froid. Les collecteurs solaires & concentration
linéaire ou ponctuelle sont actuellement utilisés dans des centrales commerciales qui peuvent
produire plusieurs MW, de puissance électrique. Les forts taux de concentration obtenus avec
les concentrateurs ponctuels permettent d’atteindre des températures élevées au niveau de I'ab-

sorbeur et de pouvoir alimenter des machines avec des COP potentiellement élevés.

Bien que la consommation de froid varie généralement en fonction de la température
ambiante et donc globalement avec l'insolation, la variabilité de la ressource solaire impose
I'utilisation d’un systéme de stockage. Pour les systémes de réfrigération solaires deux confi-
gurations de stockage peuvent étre mises en ceuvre, le stockage thermique de I'énergie solaire
en amont de la machine de réfrigération ou le stockage de l'effet frigorifique produit. Il existe
différentes techniques pour stocker I’énergie thermique, par chaleur latente, par chaleur sen-
sible par des procédés a sorption ou par des procédés chimiques. Des systémes de stockage
frigorifique performants, utilisant la technique du MCP encapsulé, sont commercialisés depuis

de nombreuses années. Pour le stockage de I’énergie solaire thermique a haute température, des
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systémes de stockage par chaleur sensible sont actuellement utilisés. Ils sont notamment mis
en ceuvre dans les centrales de conversion thermodynamique de I'énergie solaire en électricité.
Les volumes de cuve sont trés importants mais il n’existe pas de technologie mature utilisant

d’autres procédés pour les remplacer.

Le couplage entre un collecteur solaire, une machine de réfrigération thermoacoustique et
un systéme de stockage frigorifique semble étre une option intéressante pour produire du froid a
partir d’énergie solaire. Un modéle statique décrivant le comportement d’une telle installation
a été proposé. Ce dernier permet, & partir des performances des différents sous-systémes dispo-
nibles dans la littérature, de simuler le fonctionnement du procédé en fonction des conditions
d’ensoleillement et de la température ambiante. Il peut alors étre utilisé pour déterminer les
performances d’'un systéme en fonction des conditions météorologiques ou pour dimensionner
une machine pour satisfaire un besoin en puissance frigorifique. Un dimensionnement pour sa-
tisfaire une demande en froid de 250 W a -20 °C a été réalisé en considérant les conditions de
température ambiante et d’ensoleillement annuelles moyennes de la ville de Perpignan. A partir
de ce dimensionnement, une étude de sensibilité paramétrique a été proposée en considérant
I'influence, sur le dimensionnement et sur les performances de la machine, de la variation du
taux de concentration du collecteur solaire, de la température de 1’échangeur chaud du géné-
rateur d’onde thermoacoustique, de la différence de température entre celle de la source froide
et celle de la consommation. Cette étude a montré 'existence d'un optimum de température
chaude pour les différents taux de concentration du collecteur solaire. Elle a également mis en
évidence la dégradation des performances de la machine avec 'augmentation de la différence de
température entre la source froide et la consommation. Un dimensionnement mensuel a ensuite
été proposé en considérant les conditions météorologiques moyennes de la ville de Perpignan.
A cause de Deffet conjugué de la variation du temps d’ensoleillement, de Uirradiation et de la
température ambiante, il a été observé que les contraintes de dimensionnement des différents

sous-systémes évoluent au cours de I'année.

Dans le cadre du projet TACSOL, un prototype de réfrigérateur thermoacoustique solaire
couplé a un stockage frigorifique a été concu et fabriqué. Cette machine doit permettre de
produire environ 1 kW de puissance frigorifique a -30 °C avec une température de source chaude
de moins de 700 °C. La description des différents sous-systémes et les choix technologiques qui
ont été réalisés pour leurs conceptions ont été décrits. Le collecteur solaire qui a été retenu
pour ce prototype est un concentrateur parabolique qui avait été initialement congu pour étre
couplé & un moteur Stirling. Lors de I'adaptation du concentrateur pour I'implantation de
la machine thermoacoustique, le systéme de suivi solaire de la parabole a été endommagé.
Pour pallier ce probléme, un des héliostats de four solaire d’Odeillo a été utilisé pour assurer la
collecte du rayonnement solaire direct. La machine thermoacoustique a été spécialement concue
pour ce prototype. Elle est composée d’un générateur et d’un réfrigérateur a onde progressive.
Le stockage de l'effet frigorifique est assuré par un stockage par chaleur latente, utilisant la
technologie d’encapsulation du MCP dans des nodules sphériques. Les sous-systémes ont été

concgus et fabriqués par les différents membres du projet TACSOL avant d’étre assemblés sur
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le site expérimental du PROMES a Odeillo.

Afin d’aider a la conception du prototype et de prédire ses futures performances, un modéle
dynamique global a été proposé. Ce modéle développé selon une approche dite nodale décrit le
comportement transitoire des différents sous-systémes. Les principales hypothéses et équations
ont été présentées. Le procédé solaire et le stockage frigorifique sont traités par des modéles
dynamiques alors que pour la machine thermoacoustique, une approche quasi-stationnaire est
utilisée. La modélisation du procédé solaire a été réalisée en deux étapes; une modélisation
optique avec le logiciel Soltrace qui a permis d’établir des lois de comportement du modulateur
de flux, ces lois ont ensuite été utilisées pour développer le modéle global. La modélisation
de la machine thermoacoustique a également été établie en deux étapes; une modélisation
stationnaire avec le logiciel CRISTA qui a permis d’obtenir des lois de comportement de la

machine thermoacoustique qui ont été utilisées dans le modéle global.

A partir des équations du modéle global, un outil de simulation transitoire du procédé a
été développé. Ce dernier a été utilisé pour réaliser des simulations sur une semaine de I'en-
semble du systéme en considérant les données d’ensoleillement mesurées sur le site expérimental
a Odeillo. L’analyse du comportement dynamique du prototype a permis d’étudier le compor-
tement transitoire de chacun des sous-systémes et d’analyser les différentes dynamiques mises
en jeu. A partir des résultats de simulation, des analyses énergétiques et exergétiques du pro-
cédé ont été réalisées. Sur les cing derniers jours de la semaine simulée, le procédé a fourni
continuellement a la charge thermique 100 W de puissance frigorifique a des températures com-
prises entre -27 °C et -5 °C , avec un coefficient opérationnel de performance solaire direct
(COPsoireair) de 0,10. L’étude menée sur le prototype a permis de montrer les contraintes et

les limites d’utilisation de ce dernier, a savoir :

— la faible quantité de froid produit,

— la consommation d’eau pour le refroidissement des échangeurs a température intermé-
diaire,

— les températures de disponibilité de 'effet frigorifique trop élevées pour une utilisation

en production de froid industriel.

A partir de ces constats, une machine améliorée est proposée et étudiée. D’aprés les résul-
tats qui ont été obtenus avec cette derniére, elle permettrait de lever les principales contraintes
du prototype. En effet sur les cinq derniers jours de la période simulée, elle a fourni continuelle-
ment 250 W de puissance frigorifique a des températures inférieures a -20 °C, sans consommer
d’eau pour le refroidissement des échangeurs a température intermédiaire. L’utilisation d’un
aéroréfrigérant pour évacuer la chaleur de ces derniers vers le milieu ambiant et la diminution
de la température de stockage dégradent légerement le coefficient opérationnel de performance
solaire direct (C'OPsyqir = 0,07) par rapport a celui obtenu avec le prototype. Afin de prépa-
rer une optimisation du procédé, une étude de sensibilité paramétrique a été présentée pour
évaluer I'impact sur les performances du procédé, de la modification successive de la surface
d’ouverture du concentrateur, du volume de stockage et de la température de changement de

fusion du MCP contenu dans les nodules. Ces études ont montré que sur la période considérée,
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F1GURE 4.30: Comparaison des performances du prototype TACSOL et du pilote avec les
résultats disponibles dans les références bibliographiques cités dans 1.5.3

il ne semble pas utile de modifier les caractéristique du stockage mais que si le procédé solaire
est couplé a une machine frigorifique d’appoint, il est envisageable de diminuer la surface de

captation du rayonnement solaire.

Les résultats obtenus avec les simulations du prototype et du pilote semblent confirmer
le potentiel de la technologie de réfrigération thermoacoustique pour la production de froid
industriel & partir d’énergie solaire. En effet, la comparaison des performances des procédés
proposés avec les systémes a sorption précédemment testés (fig. 4.30) montre que la technologie
proposée est capable de produire du froid a plus basse température et avec des COPsyqire
équivalent voire supérieurs. Il faut cependant noter que le procédé de captation de concentration
du rayonnement solaire mis en ceuvre dans les systémes proposés dans ce document est plus
complexe (forte concentration, systéme de suivi solaire, etc...) que ceux généralement utilisés

pour alimenter les systémes a sorption.

Les différentes étapes du développement, du modeéle global et les résultats des simulations
en régime transitoire associés ont fait 'objet de communications avec actes a I'occasion du
congrés de la Société Frangaise de Thermique (SFT) en 2010 [160], de I'International Confe-
rence of Refrigeration (ICR) en 2011 [161] et de I'International Conference on Efficiency, Cost,
Optimization, Simulation and Environmental Impact of Energy Systems (ECOS) en 2012 [162].
Ces travaux ont également fait 'objet de communications orales ou posters entre autres au
congrés de la SE'T en 2011 [163] ou au colloques recherche de la fédération Gay-Lussac en 2011
[164].

Le modéle global devra étre confronté au résultats des expérimentations qui seront pro-
chainement menées avec le prototype TACSOL. Afin de pouvoir comparer les résultats de simu-
lations et ceux obtenus expérimentalement, les manipulations devront étre menées sur plusieurs
jours consécutifs pour pouvoir intégrer les dynamiques du systéme et notamment celles associées

au stockage frigorifique qui sont celles dont 1’échelle de temps est la plus longue.

Une procédure d’optimisation sur I’ensemble du procédé pourra ensuite étre menée pour

maximiser les performances en considérant la variation de la surface de captation, de la sur-
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face d’ouverture de I’absorbeur, de la température de I’échangeur chaud, de la température
et du volume de stockage. Cette optimisation devra étre réalisée a partir de simulations du
comportement du systéeme sur plusieurs semaines voire plusieurs mois.

L’étude de l'utilisation des machines thermoacoustiques solaires comme systéme de co-
génération pour la production simultanée de froid et d’électricité voire de tri-géneration (froid,

électricité et chaleur) pourrait constituer un nouvel axe de recherche.
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