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Université de Strasbourg
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Centre National de la Recherche Scientifique -
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Comité d’organisation

Equipe locale

Le congrès de la SFT 2024 1 s’est déroulé du 4 au 7 juin 2024 sur le thème Thermique et
Architecture. Il a été organisé par les personnels du Laboratoire des sciences de l’ingénieur, de
l’informatique et de l’imagerie, ICUBE (UMR 7357) 2.

Présidente : Monica SIROUX

Secrétariat scientifique : Jian LIN

Comité d’organisation local : Zhi CHEN, Chaimaa DELASSE, Anas EL MAAKOUL, Denis FUNF-
SCHILLING, Marc KAMTCHEU, Mathieu LABAT, Safaa LAHAYRECH, Tania LANDES, Vincent LE-
COMTE, Dexin LIU, Emile MARIE, Bazam Amonet OUOBA/NEBIE, Clément RIGAL, Lucas STRIE-
GEL, Qianwen TAN, Renzhi WANG, Wael ZEITOUN

Gestion Editoriale : Jian LIN, Mathieu LABAT, Wael ZEITOUN

Support administratif : Anne Sophie GOUDOT

Support Web : Audrey DUPUIS de la société Insight-Outside 3

Comité Scientifique de la SFT

Nadine Allanic GEPEA - Nantes Joël Lallier THALES, Eliancourt
Jérôme Bellettre LTeN, Nantes François Lanzetta FEMTO-ST - Belfort
Philippe Baucour FEMTO-ST - Belfort Najib Laraqi ALTIE, Ville d’Avray
Romuald Rulliere LIMSI, Orsay Marjolaine Legay Ariane Group-Le Haillan
Céline Morin LAMIH - Valenciennes Denis Lemonnier Pprime - Poitiers
Didier Delaunay LTeN, Nantes Christophe Le Niliot IUSTI, Marseille
Bernard Desmet ENSIAME, Valenciennes Johann Meulemans Saint-Gobain, Paris
Marie-Christine Duluc CNAM, Paris Pierre Millan ONERA, Toulouse
Thierry Duvaut ITheMM - Reims Christophe Rodiet ITHeMM, Reims
Patrick Glouannec LIMATB, Lorient Patrick Salagnac LASIE, La Rochelle
Michel Gradeck LEMTA, Nancy Didier Saury Pprime, Poitiers
Philippe Lemasson UBS - Lorient Sylvain Serra LATEP – Pau
Christophe Journeau CEA, Cadarache

1. https://2024.congres-sft.fr/
2. https://icube.unistra.fr/
3. https://www.insight-outside.fr/
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Le mot du comité d’organisation

Le Congrès de la Société Française de Thermique a lieu pour la première fois à Strasbourg.
A la fois capitale européenne et capitale alsacienne, Strasbourg est une grande ville universitaire
s’appuyant sur le dynamisme de son université et de ses nombreux laboratoires de recherche pour
asseoir sa réputation d’excellence.

La 32ème édition du Congrès Français de Thermique se déroulera du 4 au 7 juin 2024.
Son organisation est assurée par le Laboratoire des sciences de l’ingénieur, de l’informatique et
de l’imagerie, ICUBE. Cette unité mixte de recherche est placée sous la tutelle de l’Université de
Strasbourg, du CNRS, de l’INSA Strasbourg, de l’ENGEES et de l’Inria Grand Est.

Le site retenu est l’INSA Strasbourg, qui répond parfaitement au cahier des charges d’un tel
événement et bénéficie d’une situation géographique privilégiée au coeur de la capitale alsacienne.

Le thème scientifique choisi pour cette édition est "Thermique et Architecture". En effet,
les transferts thermiques à l’échelle d’un bâtiment et de la ville relient les disciplines de l’ingénierie
et de l’architecture. L’objectif du 32ème Congrès Français de Thermique est d’inviter la commu-
nauté de thermiciens à jeter une lumière nouvelle sur les relations complexes entre la thermique et
l’architecture dans le contexte actuel de la transition énergétique.

Au-delà de cette thématique, ce congrès constitue une excellente occasion pour les cher-
cheurs, industriels et doctorants d’échanger sur leurs dernières préoccupations et de présenter
leurs travaux récents dans le domaine de la thermique et de ses applications au cours des dif-
férentes séances : conférences plénières, sessions de communications par affiches et ateliers-
deébats.

Nous avons reçu 119 propositions de résumés. 64 communications ont été acceptées pour
publication dans les actes du congrès et 55 communications ont été retenues pour être présentées
sous forme d’affiche.

Le Conseil Scientifique de la Société Française de Thermique a classé 5 communications
pour le prix Biot-Fourier. Ces communications seront proposées pour publication dans la revue
ISTE Entropie : thermodynamique-énergie-environnement-économie.

Le Comité d’organisation remercie tout particulièrement nos collègues du Conseil d’Adminis-
tration et du Conseil Scientifique de la Société Française de Thermique pour leur confiance et leur
soutien dans l’organisation du 32ème Congrès Français de Thermique.

Enfin, nous remercions sincèrement les orateurs ainsi que tous les auteurs pour avoir contri-
bué à cette conférence.

Le comité d’organisation est très heureux de vous accueillir pour un moment de partage des
connaissances, d’excellence scientifique et de convivialité et vous souhaite un excellent congrès.

Monica SIROUX
et l’ensemble du comité d’organisation local
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Prix Biot-Fourier

Cinq contributions ont été présélectionnées pour le Prix Biot-Fourier. Les auteurs‡ présente-
ront leurs travaux à l’occasion des sessions orales.

Le Prix Biot-Fourier sera attribué en fonction des rapports d’expertise et de la qualité des
présentations orales.

Apport des modèles réduits pour l’identification expérimentale
de la diffusivité thermique des métaux liquides

Thomas Pierre1;⋆, Frédéric Joly2, Jad Houssein3;‡, Mickael Courtois3, Olivier Quemener2, Muriel
Carin3

⋆ B : thomas.pierre@univ-ubs.fr
1 Institut de Recherche Dupuy de Lôme ( France)
2 Laboratoire de Mécanique et d’Energétique d’Evry ( France)
3 Institut de Recherche Dupuy de Lôme ( France)

Mots clés : Modèles réduits, Diffusivité thermique, Métaux liquides, Processus numérique inverse

(Cf. page 193)

Transient hygrothermal CFD model of Trombe wall system

Nour El Zein1;⋆;‡, Yacine Ait Oumeziane1, Sylvie Begot1, Valérie Lepiller1, Philippe Desevaux1

⋆ B : nour.elzein@femto-st.fr
1 FEMTO-ST Institute, Université de Franche-Comté, CNRS, Belfort, France ( France)

Mots clés : Trombe Wall, Transient CFD Modeling, Hygrothermal Behavior, Thermal Comfort

(Cf. page 143)
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Stockage de chaleur thermochimique : expérimentation de
différents matériaux composites innovants

Elise Bérut1;‡, Michel Ondarts1, Laurence Bois2, Jonathan Outin1, Nolwenn Le Pierrès1;⋆

⋆ B : nolwenn.le-pierres@univ-smb.fr
1 LabOratoire proCédés énergIe bâtimEnt ( France)
2 Laboratoire des Multimatériaux et Interfaces (LMI)

Mots clés : Stockage de chaleur, Sel thermochimique, Sorbants composites, Polyéthylène glycol

(Cf. page 91)

Modélisation spectrale des écoulements fortement
anisothermes au sein des récepteurs solaires

Léa Cherry1;⋆;‡, Gilles Flamant1, Françoise Bataille1

⋆ B : lea.cherry@promes.cnrs.fr
1 Procédés, Matériaux et Energie Solaire ( France)

Mots clés : Récepteur solaire, Ecoulement anisotherme, Modèle de turbulence, Couplage ther-
mique, dynamique

(Cf. page 177)

Modélisation numérique et caractérisation des transferts
thermo-hydriques lors de la cuisson de gâteaux

Patrick El Helou1;⋆;‡, Pascal Le Bideau1, Adrien Fuentes1, Patrick Glouannec1

⋆ B : Patrick.el-helou@univ-ubs.fr
1 Université de Bretagne Sud ( France)

Mots clés : Modèle numérique multiphysique, Transfert thermo, hydrique, Milieu poreux

(Cf. page 397)
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Analyse de l'écoulement supersonique avec 

changement de phase dans un éjecteur conçu pour un 

cycle de production de froid  

Hugues Charton, Christian Perret, Hai Trieu Phan*  

Université Grenoble Alpes, CEA, LITEN, Campus INES 
*(auteur correspondant : haitrieu.phan@cea.fr) 

Résumé -  L'éjecteur est le composant central de certains cycles de production de froid. Il utilise le 

fluide primaire à haute pression pour aspirer, entrainer et comprimer le fluide secondaire à base pression. 

Une voie possible pour augmenter l'efficacité énergétique du cycle de production de froid à éjecteur est 

de diminuer la surchauffe du fluide primaire ce qui peut amener l'apparition de condensation au sein de 

l'éjecteur. L'objectif de ce travail fut d'étudier l'impact de ces changements de phase sur l'écoulement au 

sein de l'éjecteur à l'aide des simulations CFD. Plusieurs modèles de résolution numérique d'écoulement 

au sein d'une tuyère et d'un éjecteur ont été mis en place. Les différents modèles ont tous montré des 

résultats cohérents sur la résolution de l'aspect hydrodynamique. En revanche seuls les modèles 

d'écoulement diphasique ont montré des résultats fiables concernant la résolution des champs de 

température. Parmi ces modèles, le modèle Wet-Steam a très bien fonctionné pour la résolution de 

l'écoulement au sein d'une tuyère mais a montré ses limites pour l'écoulement au sein d'un éjecteur. Le 

second modèle est le modèle eulérien homogène qui a montré des résultats réalistes en terme de 

conditions physiques des phases liquide et vapeur dans l'éjecteur.  

Nomenclature 

P Pression, Pa 

M nombre de Mach, - 

D Diamètre, m 

h enthalpie, J 

v vitesse, m/s 

C coefficient du modèle de Lee 

n       nombre de goutte par unité de volume,  

 𝑚−3 
E énergie totale, J 

T température, K 

K  coefficient de transfert thermique,  

 W/ m2/K 

I  taux de nucléation, 𝑚−3/s 

R taux de génération de masse, 𝑘𝑔/(𝑚3. 𝑠) 

Symboles grecs 

 fraction volumique 

μ  viscosité cinématique, 𝑚2/s 

ρ densité, kg/𝑚3

1. Introduction 

Dans le contexte actuel de dérèglement climatique de nouveaux cycles thermodynamique 

visant la récupération de chaleurs fatales ont émergées afin de répondre aux besoin en 

réfrigération. Parmi eux, les plus étudiés sont les cycles à absorption [1], les cycles à adsorption 

[2] et les cycles à éjecteurs [3].  

Le fonctionnement d’un éjecteur est précisément décrit par Meunier & al [4] et par Braccio 

& al [5]. Le fonctionnement d’un éjecteur repose sur l’utilisation d’un fluide primaire à haute 

pression permettant d’aspirer et d’entrainer un fluide secondaire à basse pression. Le fluide 

primaire est alimenté à travers une buse qui s’apparente à un système de tuyère convergent-

divergent ce qui permet d’augmenter fortement sa vitesse tout en diminuant fortement sa 

pression. Le fluide primaire est supersonique en sortie de la buse. Cette très grande vitesse du 

fluide primaire est accompagnée par une diminution de la pression dans la chambre de mélange 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-003
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qui devient inférieure à la pression du fluide secondaire. Le fluide secondaire est alors aspiré 

dans la chambre de mélange.  

Le fluide primaire et le fluide secondaire sont considérés comme parfaitement mélangés au 

niveau de la zone dite section de mélange dans laquelle le fluide est supersonique. Le fluide 

traverse la gorge de l’éjecteur à vitesse supersonique. Enfin, c’est au sein du diffuseur que 

l’écoulement va redevenir subsonique au travers d’un choc. Ainsi le diffuseur de l’éjecteur 

induit une augmentation de la pression du fluide et diminution de sa vitesse. Afin de déterminer 

l’efficacité de l’éjecteur il est intéressant de calculer le ratio d’entrainement ω. Ce ratio se 

définit comme le rapport entre le débit massique du fluide secondaire sur le débit massique du 

fluide primaire.  

Afin de comprendre les phénomènes physiques mis en jeu dans les éjecteurs, plusieurs 

simulation CFD, monophasique, 2D axisymétrique d’éjecteur, considérant la vapeur d’eau 

(R718) comme un gaz parfait sont disponibles dans la littérature [6-8]. Ces auteurs ont comparé 

leurs résultats de simulation avec leurs propres résultats expérimentaux prenant la forme de 

mesure de ratio d’entrainement dans des éjecteurs. Lors des simulations, plusieurs modèles de 

turbulence ont été utilisés et testés et la modélisation de la vapeur d’eau comme un gaz parfait 

sans changements de phases permet d’obtenir des résultats dont la précision est perfectible. 

Enfin, à l’issue de ses simulation Al-Doori [8] trouve une pression critique inférieure à celle de 

ses mesures et émet l’hypothèse que l’absence de modélisation du phénomène de condensation 

est responsable de cette observation. Des simulations d’éjecteurs 2D axisymétriques avec 

changement de phase ont aussi effectuées. Ariafiar & al et Mazzieli & al [9-10] ont effectué ces 

simulations avec le Wet-Steam model et le modèle de turbulence k-ω SST. Pour ces 

simulations, Mazzieli & al [10] ont implémenté des fonctions définies par l’utilisateur. Les 

résultats de ces simulations ont été comparés avec les données expérimentales issues des 

travaux de thèse d’Al-Doori [8]. Dans un premier temps Ariafar & al [9] ont montré que le 

modèle Wet-Steam permet une amélioration de la modélisation des phénomènes physiques en 

comparaison avec des simulations effectuées en gaz parfait monophasique. De plus Mazzieli & 

al. [10] ont montré que l’utilisation de fonctions définies par l’utilisateur (modèle de 

condensation, calcul des propriétés thermodynamiques) permet d’améliorer considérablement 

le niveau de précision des simulations. Cependant ces études ne traitent pas ou peu de la 

distribution de champ de température au sein de l’éjecteur. Mazzieli & al [10] ont exposé une 

température minimum simulée de 210K en sortie de la buse d’éjection du fluide primaire. Les 

chercheurs justifient alors ce résultat par le fait que la formation de glace n’est pas à exclure au 

sein d’un éjecteur. La formation de glace a d’ailleurs été constatée par Al-doori [8].  

Pour des applications à des fins de production de froid, il peut être intéressant d’obtenir le 

meilleur modèle prédictif possible pour les champs de températures. Pour cette étude, un 

modèle de simulation Gaz parfait, le modèle Wet-Steam et un troisième modèle mis en place 

sont testés à l’aide du logiciel de simulation Ansys Fluent, et les champs de températures sont 

analysés. Cependant, il n’existe pas à la connaissance des auteurs de campagnes expérimentales 

avec relevé de température au sein d’un éjecteur. Ainsi seule une analyse physique des résultats 

thermodynamiques obtenus permet de juger les différents modèles.  

2. Présentation des modèles 

2.1. Modèle Gaz parfait 

Le modèle de simulation Gaz parfait résout les équations (1), (2), (3) en considérant la vapeur 

d’eau comme un gaz parfait. Le modèle RANS k-ω SST est utilisé pour la modélisation de la 

turbulence. 
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𝜕𝜌

𝜕𝑡
+  ∇(𝜌𝑣⃗) = 0 (1) 

𝜕𝜌𝑣⃗

𝜕𝑡
+  ∇(𝜌𝑣⃗𝑣⃗) = −∇P + ∇. (𝜏̅̅) + 𝜌𝑔⃗ (2) 

𝜕

𝜕𝑡
(𝜌 (𝐸 +

𝑣2

2
)) + ∇ (ρv (h +

𝑣2

2
)) = ∇(𝐾𝑒𝑓𝑓∇𝑇 + ∇𝜏𝑒𝑓𝑓̿̿ ̿̿ ̿𝑣⃗) (3) 

Dans ces équations, 𝜌 est la densité de la vapeur d’eau, 𝑣⃗ la vitesse du gaz, P la pression, τ 

le tenseur des contraintes visqueuses, E l’énergie totale, h l’enthalpie et 𝐾𝑒𝑓𝑓 = (𝐾𝑙 + 𝐾𝑡) le 

coefficient de transfert thermique. Enfin, le système d’équation est fermé par la loi des gaz 

parfaits
𝑃

𝜌
= 𝑟𝑇.  

Avec r la constante des gaz parfait divisée par la masse molaire de l’eau. Deux simulations 

ont été effectuées avec ce modèle, l’une avec le solveur en densité et l’autre avec le solveur en 

pression.  

2.2. Modèle Eulérien homogène combiné au modèle de Lee d’évaporation-condensation 

Dans le cas d’un modèle Eulérien homogène, aussi appelé modèle à 1 fluide ou modèle de 

mélange, il est considéré un seul fluide de mélange constitué de la phase vapeur et de la phase 

liquide supposée dispersée de façon homogène. Les équations de Navier Stokes sont résolues 

pour un fluide unique appelé mélange donc les caractéristiques sont la vitesse 𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ =
𝛼𝑙𝜌𝑙𝑣𝑙⃗⃗ ⃗⃗ +𝛼𝑣𝜌𝑣𝑣𝑣⃗⃗⃗⃗⃗

𝜌𝑚
 , la masse volumique 𝜌𝑚 = 𝛼𝑙𝜌𝑙 + 𝛼𝑣𝜌𝑣 et la viscosité 𝜂𝑚 = 𝛼𝑙𝜂𝑙 + 𝛼𝑣𝜂𝑣  . Ces 

grandeurs permettent alors de résoudre les équations de Navier Stokes (4), (5) et (6). 

𝜕𝜌𝑚

𝜕𝑡
+ ∇. (𝜌𝑚𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ) = 0 (4) 

𝜕𝜌𝑚𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗

𝜕𝑡
+ ∇(𝜌𝑚𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ 𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ) = −∇𝑃 + ∇ (𝜇𝑚 (∇𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ + ∇𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗

T
)) − ∇(𝛼𝑙𝜌𝑙𝑣𝑑𝑟,𝑙⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗𝑣𝑑𝑟,𝑙⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) (5) 

𝜕

𝜕𝑡
(𝛼𝑙𝜌𝑙𝐸𝑙 + 𝛼𝑣𝜌𝑣𝐸𝑣) + ∇(𝛼𝑙𝑣𝑙⃗⃗⃗⃗ (𝜌𝑙𝐸𝑙 + 𝑃) + 𝛼𝑣𝑣𝑣⃗⃗ ⃗⃗ (𝜌𝑣𝐸𝑣 + 𝑃)) = ∇(𝐾𝑒𝑓𝑓∇𝑇𝑚 + ∇𝜏𝑒𝑓𝑓,𝑣̿̿ ̿̿ ̿̿ ̿𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ )(6) 

Avec : 𝐸𝑖 = ℎ𝑖 −
𝑃

𝜌𝑖
+

𝑣𝑚
2

2
 ; 𝐾𝑒𝑓𝑓 = 𝛼𝑙(𝐾𝑙 + 𝐾𝑡) + 𝛼𝑣(𝐾𝑣 + 𝐾𝑡) le coefficient de transfert 

thermique ; 𝑣𝑑𝑟,𝑙⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗ = 𝑣𝑙⃗⃗⃗⃗ − 𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗    la vitesse de dérive de la phase liquide. En plus de ces équations, 

Fluent résout aussi une équation qui permet de déterminer la fraction volumique de la phase 

liquide (7).  

𝜕𝛼𝑙𝜌𝑙

𝜕𝑡
+ ∇. (𝛼𝑙𝜌𝑙𝑣𝑚⃗⃗⃗⃗⃗⃗ ) = −∇(𝛼𝑙𝜌𝑙𝑣𝑑𝑟,𝑙⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗) + ṁ𝑙→𝑣  − ṁ𝑣→𝑙 (7) 

Enfin, il faut calculer la vitesse de dérive de la phase liquide. Elle est calculée à l’aide de la 

vitesse relative 𝑣𝑟,𝑙𝑣⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗⃗ =  𝑣𝑣⃗⃗ ⃗⃗ − 𝑣𝑙⃗⃗⃗⃗  ainsi qu’à l’aide d’un calcul de la force de trainée appliquée sur 

la goutte. Il faut ensuite calculer les débits massiques d’évaporation ṁ𝑣→𝑙 et de condensation 

ṁ𝑙→𝑣 qui interviennent dans l’équation, (7). Pour cela Fluent propose une option qu’est le 

modèle de Lee d’évaporation et condensation [12]. Ce modèle consiste à faire un calcul direct 

des débits d’évaporation et de condensation à l’aide des formules (8) et (9).  

Dans les mailles où 𝑇𝑙 >  𝑇𝑠𝑎𝑡 : 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

7



ṁ𝑙→𝑣 =  𝐶1𝛼𝑙𝜌𝑙

(𝑇𝑙 − 𝑇𝑠𝑎𝑡)

𝑇𝑠𝑎𝑡
 (8) 

Dans les mailles où 𝑇𝑣 < 𝑇𝑠𝑎𝑡  :  

ṁ𝑣→𝑙 =  𝐶2𝛼𝑣𝜌𝑣

(𝑇𝑠𝑎𝑡 − 𝑇𝑣)

𝑇𝑠𝑎𝑡
 (9) 

Avec 𝐶1 et 𝐶2 des coefficients à calibrer à l’aide de résultats expérimentaux ou d’autres 

simulations. Les valeurs recommandées pour ces coefficients se situent entre 0.1 et 1000 Hz. 

Cependant Il est possible d’utiliser des valeurs beaucoup plus élevées au risque d’obtenir une 

moins bonne convergence du calcul. Enfin des tables de valeurs pour les propriétés 

thermodynamiques des gaz et liquides ont été générés afin de fermer d’équations d’états. Ces 

tables RGP (Real Gaz Properties) sont générées à l’aide des polynômes NIST (National Institute 

of Standards and Technology) ainsi que la base de données REFPROP.  

2.3. Le modèle Wet Steam 

Le modèle Wet Steam de Fluent est un modèle de type Eulérien homogène. Il s’appuie dans 

un premier temps sur les équations (4) à (7). Ensuite, la partie changement de phase du modèle 

s’appuie sur la théorie de la nucléation pour le calcul des flux de condensation et d’évaporation. 

Le modèle Wet Steam suppose que la vitesse de glissement entre les gouttes et la phase 

gazeuse est négligeable, tout comme les interactions entre les gouttes (coalescence et rupture). 

Le modèle suppose que le titre massique de liquide 𝛽 demeure inférieur à 0,1 et que la taille 

des gouttes est très faible ce qui permet de négliger le volume de la phase liquide. De cette 

façon, le modèle comprend deux équations de transport, une pour le titre massique de liquide 𝛽 

(10) et une pour le nombre de gouttes par unité de volume n (11).  

𝜕𝜌𝛽

𝜕𝑡
+ ∇. (𝜌𝑣𝛽) = 𝑅 (10) 

𝜕𝜌𝑛

𝜕𝑡
+ ∇. (𝜌𝑣𝑛) = 𝜌𝐼 (11) 

Cette fois ci la masse volumique du mélange se définit comme 𝜌 =
𝜌𝑣

(1−𝛽)
 . R =  

4

3
𝜋𝜌𝑙𝑟∗

3𝐼 est 

le taux de génération de masse en 𝑘𝑔/(𝑚3. 𝑠) dû à l’évaporation et à la condensation. 𝑟∗ =
2𝜎

𝜌𝑙𝑅𝑇𝑙𝑛(
𝑃

𝑃𝑠𝑎𝑡(𝑇)
)
  est le rayon critique de Kelvin-Helmholtz tel que 𝑟 > 𝑟∗ implique que la goutte 

va grossir et tel que 𝑟 < 𝑟∗ implique que la goutte va s’évaporer. Enfin I est le taux de nucléation 

(nombre de nouvelles gouttes par unité de volume par seconde) calculé à l’aide de (12). 

𝐼 =
𝑞𝑐

(1 + 𝛳)
∗ (

𝜌𝑣
2

𝜌𝑙
) ∗ √

2𝜎

𝑚𝑚𝑜𝑙é𝑐𝑢𝑙𝑒
3 ∗ 𝜋

∗ exp (− (
4𝜋𝑟∗

2𝜎

3𝑘𝐵𝑇
))  (12) 

Avec : 𝑚𝑚𝑜𝑙é𝑐𝑢𝑙𝑒 la masse d’une molécule, 𝑞𝑐 un coefficient d’évaporation, 𝑘𝐵 la constante 

de Boltzmann, 𝛳 =
2(𝛾−1)

𝛾+1
∗ (

ℎ𝑙𝑣

𝑅𝑇
) ∗ (

ℎ𝑙𝑣

𝑅𝑇
− 0.5)  un facteur de correction du caractère non 

isotherme du phénomène. Dans le cas du modèle Wet Steam, l’équation d’état est une équation 

de gaz réelle assez complexe spécialement trouvée pour résoudre les problèmes de vapeur 

humide. Cette loi ainsi que les propriétés thermodynamiques du fluide utilisées sont détaillés 

dans le guilde théorique d’ANSYS Fluent. 
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3. Méthode 

3.1. Géométrie de l’éjecteur 

Comme mentionné précédemment, les résultats expérimentaux de Ruangtrakoon & al [11] 

sont utilisés pour évaluer les résultats de simulation. Ainsi les caractéristiques principales de la 

géométrie modélisée sont présentées dans le tableau 1. 

 Chambre 
de mélange 

Gorge de 
l’éjecteur 

Diffuseur Entrée du 
fluide 

secondaire 

Buse du 
fluide 

primaire 

Longueur (mm) 130 114 180 44 67 

Diamètre 
maximal (mm) 

24 19 
(constant) 

40 46.6 7.75 

Tableau 1 : Caractéristiques de l'éjecteur modélisé [6] 

Pour ce qui est de la buse d’entrée du fluide primaire, le fluide entre dans un tube de 7.5 mm 

de diamètre, puis passe dans un convergent dont le col est à 1.4 mm de diamètre avant de 

traverser un divergent dont l’angle d’ouverture est de 10°. 

3.2. Maillage et conditions aux limites 

Une fois la géométrie identifiée, elle a été reproduite à l’aide du logiciel Design modeler 

puis un maillage a été construit. Le maillage comporte 26000 mailles. Il a été vérifié avec un 

maillage deux fois plus raffiné que la précision du maillage n’impactait quasiment pas les 

résultats du calcul. Seule une moitié de la géométrie a été modélisée et une condition d’axi-

symétrie est utilisée sur l’axe central de l’éjecteur. Le y+ du maillage est compris entre 1 et 10 

sur la paroi extérieure et entre 1 et 120 pour la paroi intérieure. Il est important d’associer les 

conditions limites aux différentes limites du maillage. Les conditions limites de l’écoulement 

sont les suivantes : une pression de 476160 Pa et une température de 150 °C sont imposées pour 

l’entrée du fluide primaire. Une pression de 1037 Pa et une température de 7.5 °C sont imposées 

pour l’entrée du fluide secondaire. Enfin, la pression en sortie est imposée à 3000 Pa. Les 

conditions de pression en entrée correspondent aux conditions de saturation de la vapeur d’eau 

associées aux températures. 

4. Résultats et discussions 

Afin de réaliser l’étude des résultats de simulation les champs de Pression, nombre de Mach, 

température et fraction massique ont été extraits le long de la ligne centrale de l’éjecteur.  

4.1. Modèle monophasique 

La pression, la température et le nombre de Mach relevés sur la ligne centrale de l’éjecteur 

et sont tracés sur la Figure 1. Il apparait que la température évolue d’une façon similaire à la 

pression. La température atteint sa valeur maximale à l’entrée du fluide primaire et diminue par 

détente du fluide dans la gorge de l’éjecteur. La température minimale atteinte au sein de 

l’éjecteur est de -212 °C. De plus, la température atteint des valeurs bien en dessous de 0 sur 

une grande proportion, de l’éjecteur. Bien que des valeurs négatives de températures soient 

réalistes, des valeurs aussi proches du zéro absolu ne le sont pas et prouvent que le modèle n’est 
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pas réaliste. Ce modèle qui ne prend en compte la condensation observée expérimentalement 

est donc grandement limité.  

 

Figure 1 : Résultats de simulation avec le modèle monophasique, gaz parfait, solveur en densité 

4.2. Modèle Wet-Steam 

La Figure 2 présente les champs de pression, nombre de Mach, température et fraction 

massique de liquide le long de l’éjecteur sur la ligne rouge. 

 

Figure 2 : résultats de la simulation effectuée avec le modèle Wet-Steam, solveur en densité 

Il apparait sur la Figure 2 que les variations de températures sont encore une fois très liées 

aux variations de pression au sein de l’éjecteur. La température minimale est cette fois de -

163 °C. Cette valeur est plus élevée que la valeur minimale atteinte sur la simulation en gaz 

parfait mais elle demeure bien en dessous de 0°C. Les températures calculées au sein de 

l’éjecteur sont donc meilleures que dans la simulation monophasique mais toujours pas 

cohérentes physiquement. L’analyse du champ de fraction massique de liquide permet de 

donner une première explication sur les raisons de l’échec du modèle Wet-Steam. Il apparait 
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que la fraction massique de liquide est d’abord nulle dans la buse du fluide primaire puis croit 

brutalement au niveau du col de la tuyère. En aval du col, la limite de fraction massique en 

liquide de 0.1 est atteinte sur de nombreuses mailles. Enfin, la fraction massique en eau liquide 

finit par osciller puis décroitre dans le divergent de l’éjecteur.  Le fait que la fraction massique 

atteigne la limite de 0.1 indique que la condensation est limitée lors de l’utilisation du modèle. 

Une condensation limitée induit que la chaleur latente libérée lors de la condensation est sous-

estimée lors du calcul, expliquant ainsi les faibles températures calculées. 

4.3. Modèle Eulérien Homogène 

La Figure 3 présente les champs de pression, nombre de Mach, température et fraction 

massique de liquide le long de l’éjecteur sur la ligne rouge.  

 

Figure 3 : résultats obtenus avec le modèle eulérien homogène, solveur en pression 

Tout comme pour les deux simulations précédentes, il apparait sur la Figure 3 que les 

variations de pression sont toujours très liées sur le calcul du champ de température. La 

température minimale atteinte est de -14 °C ce qui est une valeur beaucoup plus vraisemblable 

comparée aux résultats des autres modèles. En effet, bien que cette valeur soit négative, la 

présence d’un potentiel phénomène de solidification de l’eau liquide n’est pas à exclure. Ainsi 

l’absence de modélisation de solidification et fusion dans le calcul peut expliquer la température 

minimum de -14°C. L’analyse du champ de fraction massique d’eau liquide permet d’expliquer 

ce meilleur résultat. Ici la fraction massique de liquide croit à partir du col de la tuyère jusqu’à 

atteindre une valeur maximale de 0.37 au sein de la chambre de mélange. La fraction massique 

stagne alors à une valeur d’environ 0.25 jusqu’au divergent de l’éjecteur où elle va décroitre 

jusqu’à atteindre une valeur quasiment nulle en sortie. Ainsi, l’absence de limite sur la 

condensation de la vapeur d’eau au sein du calcul est ce qui a permis au calcul d’atteindre des 

valeurs de température vraisemblables. 

Conclusion 

Trois modèles d’écoulements différents ont été testés afin de simuler l’écoulement de vapeur 

d’eau au sein d’un éjecteur conçu pour un cycle de production de froid. Les résultats ont été 

physiquement analysés. Le premier des trois modèles est un modèle monophasique qui ne prend 

pas en compte les changements de phases. Ce modèle n’a pas donné de résultats physiquement 

cohérent d’un point de vue thermodynamique. Le second modèle est le modèle Wet-Steam. Ce 
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modèle prend en compte les phénomènes de changement de phase liquide vapeur jusqu’à une 

certaine limite de fraction massique de liquide. Cette limite ayant besoin d’être dépassée, les 

résultats n’étaient toujours pas cohérents d’un point de vue thermodynamique.  Enfin, le dernier 

modèle est un modèle Eulérien homogène couplé au modèle de Lee d’évaporation et de 

condensation ainsi qu’à des tables RGP pour les calculs de propriétés thermodynamiques. Il est 

apparu que ce modèle a donné des résultats thermodynamiques vraisemblables.  
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Résumé - Dans le cadre de la transition énergétique, le Société Publique Locale Confluence Seine 

Essonne Energie, entreprend des projets de production d’énergie renouvelable à partir des ressources 

des stations d’épuration dont elle possède la gestion. Après l’optimisation de la production de biogaz 

par méthanisation la SPL s’intéresse aux solutions de valorisation des boues digérées. Cet article 

présente une étude comparative des procédés de valorisation thermique des boues d’épuration par 

approche environnementale. Le bilan des émissions de gaz à effet de serre des procédés d’incinération 

et de co-incinération sont analysés par rapport à la solution d’épandage actuellement mise en place sur 

les sites. Les résultats tendent à favoriser l’envoi des boues préalablement séchées à l’aide du biogaz 

produit en unité de co-incinération.  

1. Introduction  

Les stations d’épuration d’Evry, propriété du syndicat Grand Paris-Sud (GPS), et d’Exona, 

propriété du Siarce, de capacités de traitement respectives de 250000 EH et 96000 EH, sont 

deux stations d’épuration urbaines de grandes capacités qui présentent la particularité d’être 

juxtaposées. Les deux syndicats ont décidé en 2021 de mutualiser la gestion de leur STEP par 

la création de la Société Publique Locale (SPL) Confluence Seine Essonne Energie, dans le 

but notamment de réduire les couts d’exploitation et de maintenance ainsi que d’étudier des 

solutions de production d’énergie renouvelable à partir de leurs ressources. 

En 2022, la SPL a mené à bien un projet de purification et d’injection dans le réseau gazier 

d’Evry du biogaz produit sur site à l’aide de méthanisateurs déjà implantés dans le procédé de 

traitement des boues. A l’origine, le biogaz était majoritairement brulé par des torchères, une 

partie servant tout de même à subvenir aux besoins thermiques des digesteurs. Aujourd’hui, la 

production de biogaz est optimisée grâce à l’installation de pompes à chaleur récupérant la 

chaleur fatale des effluents en sortie de station d’épuration d’Evry afin de fournir l’énergie 

thermique nécessaire au fonctionnement des digesteurs. Au total, 1270000 Nm
3
 de biogaz est 

injecté dans le réseau par an, ce qui équivaut à 13100 MWh d’énergie thermique. Dans une 

volonté d’augmenter la production d’énergie renouvelable sur ses sites épuratoires, la SPL 

s’est tournée vers la possibilité de valoriser les boues après l’étape de méthanisation.  

Afin d’avoir une vision durable des solutions de production d’énergie par valorisation des 

boues d’épuration, cet article se concentre sur l’étude comparative de l’impact 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-007
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environnemental de procédés de valorisation thermique des boues digérées par rapport au 

procédé de traitement des boues actuellement en place sur les sites. L’ajout de ce critère aux 

aspects énergétique et économique permet d’avoir un troisième point d’inflexion quant à 

l’optimisation de la valorisation énergétique des ressources de station d’épuration. L’ajout du 

paramètre environnemental dans les études technico-économiques reflète une approche plus 

durable de la planification des projets de production d’énergie. Avec la recrudescence de 

réglementations prônant l’économie circulaire et les énergies renouvelables, les bilans 

environnementaux permettent d’obtenir des analyses objectives sur l’impact des procédés.  

 

2. Méthodologie de comparaison des procédés de valorisation des boues 

d’épuration 

L’analyse de cycle de vie (ACV) représente la méthodologie la plus complète pouvant être 

appliquée dans ce domaine. Le principe de l’ACV repose sur la quantification des flux de 

matière et d’énergie tout au long du cycle de vie d’un système, autrement dit « du berceau 

jusqu’au cercueil ». Ces flux sont ensuite traduits en différents impacts environnementaux 

potentiels : le potentiel de réchauffement climatique, la déplétion des ressources, 

l’eutrophisation, la toxicité ou encore l’écotoxicité terrestre et aquatique. Dans le cadre de la 

valorisation énergétique des boues d’épuration, l’étude ACV est souvent utilisée pour 

comparer l’impact environnemental de différents procédés d’élimination des boues [1] [2] [3]. 

Les résultats de ces études montrent l’avantage des procédés de valorisation thermique des 

boues (grâce au pouvoir calorifique des boues) par rapport à leur valorisation chimique et 

biologique [4], et insistent particulièrement sur l’importance du paramètre d’impact 

concernant le potentiel de réchauffement climatique [5]. 

Cette étude s’est focalisée sur l’évaluation des émissions de gaz à effet de serre engendrées 

par les étapes de différents procédés de valorisation thermique des boues d’épuration, en se 

basant sur le méthode du bilan carbone instauré par l’ADEME [6]. Pour ce faire, le logiciel 

GESTABoues, développé par l’INRAE, a été utilisé. En entrant les données de 

fonctionnement des différentes étapes de traitement des boues de sa station d’épuration, 

comme la quantité de boues produites, la consommation énergétique des équipements, la 

quantité de réactif utilisé, ou encore la distance parcourue par les camion transportant les 

boues pour être valorisées, l’utilisateur de ce logiciel obtient un bilan détaillé de la quantité de 

gaz à effet de serre (GES), exprimée en tonne équivalente CO2, émise par les différentes 

étapes de traitement des boues en fonction de l’origine des émissions ou le type de gaz émis. 

2.1. Périmètre de l’étude 

Dans le cadre de cette étude, le bilan des émissions de gaz à effet de serre s’est porté sur la 

comparaison de trois procédés de traitement et de valorisation des boues pouvant être établis 

dans le cas d’une station d’épuration urbaine de grande capacité. A cause du manque de 

données techniques pour la STEP d’Evry, cette comparaison se restreint au périmètre de la 

station d’épuration d’Exona. Toutes les données nécessaires à l’établissement de ce bilan ont 

été récupérées ou extrapolées à partir des rapports techniques mensuels de fonctionnement de 

la station d’épuration, fournis par le délégataire. 

Le premier procédé, dont le schéma de principe est représenté sur la figure 1a, correspond 

au traitement des boues mis en place actuellement sur la STEP Exona. Après une phase 

d’épaississement par flottation, les boues sont envoyées dans les digesteurs afin de produire 
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du biogaz. Ensuite, 85 % des boues sont déshydratées mécaniquement par centrifugation puis 

compostées sur site avec des déchets verts. L’autre partie des boues est quant à elle 

déshydratée par filtre presse. Enfin, la totalité des boues est envoyée en épandage agricole. En 

termes d’émissions évitées, ce procédé, nommé procédé REF par la suite, permet notamment 

de réduire la part de gaz naturel dans le réseau de gaz grâce à l’injection du biogaz produit par 

les méthaniseurs ainsi que de réduire les émissions de gaz à effet de serre dû à l’utilisation de 

fertilisants chimiques pendant l’épandage. 

Le deuxième procédé, schématisé sur la figure 1b, considère l’incinération spécifique des 

boues sur site. Après la phase d’épaississement par flottation et de stabilisation par digestion 

anaérobie, les boues sont déshydratées à l’aide d’une centrifugeuse avant d’être envoyées 

dans un incinérateur à lit fluidisé présent dans le périmètre de la station d’épuration afin de 

produire de la fumée et des cendres. Ces dernières sont ensuite transportées vers un centre 

d’enfouissement de déchets non dangereux tandis que les fumées sont traitées par voie 

humide, grâce à un traitement à la soude, avant d’être relâchées dans l’atmosphère. En plus de 

produire du biogaz qui est directement réinjecté dans le réseau, ce procédé, appelé procédé 

INCI dans la suite du travail, permet de valoriser les fumées d’incinération par production de 

chaleur ou par cogénération. Les deux solutions sont comparées en termes d’émissions de 

GES évitées. 

 

  
 

 

Figure 1 : Représentation schématique des procédés de traitement et de valorisation des boues : a) 

par compostage et épandage (procédé REF), b) par incinération spécifique (procédé INCI), c) par co-

incinération (procédé UIOM) 

Le dernier des trois procédés comparés, schématisé sur la figure 1c, correspond à l’envoi 

des boues sèches dans un centre d’incinération dédié. Après la phase d’épaississement par 

flottation et de stabilisation par digestion anaérobie, les boues sont déshydratées par 

centrifugation puis séchées afin d’atteindre une siccité de l’ordre de 90% à l’aide d’un sécheur 

(a) (b) (c) 
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thermique. Elles sont ensuite transportées vers un site de co-incinération afin d’être réduites à 

l’état de cendres en présence d’autres déchets, comme des déchets alimentaires ou des déchets 

végétaux, pour enfin être transportées vers un centre d’enfouissement de déchets non 

dangereux. Ce procédé permet de produire du biogaz pendant la digestion anaérobie qui est 

réinjecté dans le réseau et de valoriser les fumées issues de la co-incinération par 

cogénération. Pour ce procédé, appelé procédé UIOM par la suite, deux cas de figure sont 

distingués suivant si le séchage thermique des boues est effectué à l’aide de gaz naturel ou par 

autoconsommation du biogaz produit sur site. 

Ainsi, pour l’ensemble des procédés étudiés dans cette étude, trois gaz à effet de serre sont 

pris en compte dans le bilan carbone, le dioxyde de carbone CO2, le méthane CH4 et l’oxyde 

nitreux N2O. Pour chacune des étapes de traitement des boues, trois différents types 

d’émissions sont comptabilisés : les émissions directes liées au fonctionnement des processus, 

les émissions indirectes liées à la fabrication des matériaux ou au transport des boues et des 

produits chimiques nécessaires au traitement, et les émissions dites évitées liées à la 

substitution d’une énergie d’origine fossile par une énergie produite par l’un des processus de 

valorisation énergétique ou la substitution d’engrais chimique par les boues d’épuration dans 

le cas de l’épandage. 

3. Résultats et discussion 

A partir des données de fonctionnement extraites des rapports techniques mensuels de la 

station d’épuration Exona, le bilan des émissions de gaz à effet de serre est calculé et présenté 

dans ce paragraphe. Pour chaque procédé, les bilans sont décomposés suivant les étapes de 

traitement des boues et l’origine des émissions émises et évitées. 

3.1. Procédé REF 

La figure 2 présente l’émission de gaz à effet de serre du procédé actuellement mis en 

place sur la STEP Exona pour chaque étape de traitement des boues. Celui-ci servira de 

référence pour la suite de l’étude. L’origine des émissions de GES est précisée pour chaque 

étape de traitement. 

 

Figure 2 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines 

d’émission pour le procédé REF 
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Le compostage représente la plus grande quantité de CO2 équivalent émise, représentant 1631 

t eqCO2, avec notamment une grande partie due à des émissions directes de CH4 et de N2O. 

Les étapes d’épaississement et de déshydratation des boues ne sont responsables que d’une 

faible quantité de GES émise, respectivement 23 t eqCO2 et 221 t eqCO2, avec pour cause 

principale l’utilisation de substances chimiques. Les principales émissions de GES pour 

l’épandage des boues sont liées à l’utilisation de substances chimiques et aux émissions 

directes mais les émissions évitées grâce à la substitution d’engrais chimiques permettent de 

rendre le processus neutre vis à vis des émissions de GES. La digestion anaérobie permet 

quant à elle d’avoir une quantité de GES évitées équivalente à 577 t eqCO2 grâce à la 

valorisation du biogaz produit, quantité suffisamment importante pour annuler son impact 

ainsi que ceux de l’épaississement et de la déshydratation. 

 

3.2. Procédé INCI 

Dans le cas du procédé d’incinération spécifiques des boues sur site, deux types de 

valorisation énergétique possibles sont comparés. Le premier est la valorisation thermique des 

fumées d’incinération par récupération de la chaleur pour les besoins internes de 

l’incinérateur, appelé procédé INCI, alors que le second est la valorisation par cogénération, 

appelé procédé INCI_CoG, avec de la récupération de la chaleur pour les besoins internes de 

l’incinération et l’installation d’une turbine à gaz pour la production d’électricité. La figure 3 

présente la comparaison des émissions de GES pour chaque étape de traitement des deux 

procédés d’incinération spécifique en fonction des origines des émissions. Pour les deux 

procédés, l’émissions de GES des étapes de déshydratation, de digestion anaérobie et 

d’épaississement sont négligeables devant les émissions liées à l’incinération des boues. Le 

cumul des émissions évitées par les étapes de digestion anaérobie et d’incinération représente 

respectivement 737 t eqCO2 et 734 t eqCO2 dans le cas de la valorisation thermique seule des 

fumées et la cas de la production d’électricité par cogénération. La seule différence notable 

entre les deux cas de valorisation est la diminution des émissions directes de gaz lors de 

l’incinération des boues dans le cas de la valorisation par cogénération. Avec le contexte 

énergétique français pour lequel l’électricité est déjà fortement décarbonée, la valorisation par 

cogénération ne permet pas d’augmenter la quantité de GES évitée. 
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Figure 3 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines 

d’émission pour les procédés INCI et INCI_CoG 

3.3. Procédé UIOM 

Ensuite, le procédé consistant à envoyer les boues séchées vers une unité de co-

incinération est analysé en considérant lui aussi deux cas de figure. Le premier cas utilise du 

gaz naturel provenant du réseau gazier à proximité de la STEP afin de sécher thermiquement 

les boues. Le second, nommé procédé UIOM_Biogaz, consiste à réutiliser une partie du 

biogaz produit par l’étape de digestion anaérobie afin de sécher les boues d’épuration. La 

comparaison entre les deux procédés de co-incinération des boues est présentée sur la figure 

4. Alors que la quantité de gaz émise et évitée est la même dans les deux cas pour les étapes 

de co-incinération, de déshydratation et d’épaississement, les étapes de digestion anaérobie et 

de séchage diffèrent fortement d’une étude à l’autre. La quantité de GES émise lors du 

séchage des boues à cause de l’utilisation du gaz naturel, représentant 880 t eqCO2, est réduite 

à 137 t eqCO2 dans le cas du séchage grâce au biogaz. Quant à la quantité de gaz à effet de 

serre évitée lors de l’étape de digestion anaérobie, l’autoconsommation du biogaz produit 

réduit cette valeur de 894 t eqCO2 à 411 t eqCO2. Au global, la balance environnementale, 

représentant la somme des émissions de gaz à effet de serre émises et évitées, est de 793 t 

eqCO2 dans le cas de l’utilisation de gaz naturel pour le séchage des boues, contre 533 t 

eqCO2 si le biogaz produit est autoconsommé par le procédé de séchage. L’utilisation du 

biogaz produit lors de la digestion anaérobie permet de fortement réduire l’impact 

environnemental du procédé, au détriment d’une valorisation moindre des ressources 

produites. 

 

Figure 4 : Emissions de GES pour chaque étape de traitement en fonction des origines 

d’émission pour les procédés UIOM et UIOM_Bigaz 

 

3.4. Comparaison des procédés 

Après avoir analysé individuellement le bilan carbone de chaque procédé, la comparaison 

des quantités de gaz à effet de serre émise est présentée dans la suite du travail. La figure 5 

donne la répartition de la quantité totale de gaz à effet de serre émis selon la nature du gaz 
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pour chaque procédé étudié précédemment, soit de gauche à droite, l’incinération spécifique 

des boues avec cogénération, l’incinération des boues avec production d’électricité, 

l’épandage des boues préalablement compostées, l’envoi des boues en co-incinération avec le 

séchage des boues par injection de gaz naturel et enfin l’envoi des boues en co-incinération 

avec le séchage des boues par autoconsommation du biogaz produit sur site. D’un point de 

vue émissions de GES, le procédé UIOM_Biogaz présente la plus faible quantité de GES 

émis, suivi par le procédé UIOM. Les deux cas d’étude de l’incinération spécifique des boues 

présentent une quantité de gaz à effet de serre émis sensiblement équivalente et le procédé 

REF émet légèrement plus de GES. Dans le cas des émissions évitées, le procédé UIOM 

présente la plus grande quantité de GES évitées. Viennent ensuite le procédé INCI, puis les 

procédés INCI-CoG et UIOM_Biogaz avec la même quantité de GES évités et enfin le 

procédé REF. 

A partir de ce graphique, il est possible de conclure que tous les procédés de valorisation 

thermique des boues digérées sont bénéfiques du point de vue émissions de gaz à effet de 

serre par rapport au procédé actuellement utilisé dans la STEP Exona. L’envoi des boues 

d’épuration dans un site dédié à leur co-incinération est une solution plus avantageuse que 

leur incinération spécifique, avec des balances environnementales respectives de + 793 t 

eqCO2 et + 1370 t eqCO2, surtout si le biogaz produit à partir de la digestion anaérobie peut 

être réutilisé directement pour sécher les boues ; dans ce cas, la balance environnementale 

atteint + 533 t eqCO2. 

 

Figure 5 : Répartition des émissions de GES en fonction de la nature du gaz émis pour les 

différentes soutions de valorisation des boues 

4. Conclusions et perspectives 

Dans le cadre de la valorisation énergétique du groupement des stations d’épuration Evry-

Exona, la comparaison des procédés d’incinération et de co-incinération des boues 

d’épuration par rapport à leur compostage et envoi en épandage a été réalisée par approche 

environnementale. Pour ce faire, le choix s’est porté sur la méthode Bilan Carbone, qui 

permet de comptabiliser les émissions des principaux gaz à effet de serre comme le dioxyde 

de carbone, le méthane et l’oxyde nitreux. Il en résulte que les principaux postes émetteurs de 

GES sont le compostage pour le procédé référence, l’incinération des boues pour les procédés 

d’incinération spécifique et de co-incinération, et le séchage thermique pour le cas spécifique 

de l’utilisation de gaz naturel dans cette étape de traitement. En comparant les bilans de tous 
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les procédés entre eux, il apparait que le procédé de co-incinération des boues séchées avec 

autoconsommation d’une partie du biogaz produit présente la balance environnementale la 

plus favorable. 

La perspective directe de cette étude est sa complétion par l’ajout des facteurs d’impacts 

environnementaux issus de l’ACV comme la déplétion des ressources, l’eutrophisation, la 

toxicité, etc. De plus, la prise en compte des données issues de la station d’épuration d’Evry 

permettrait d’obtenir une étude environnementale complète dans le cadre de la gestion 

mutualisée de ces deux sites épuratoires.  

Avec l’ajout des paramètres énergétiques et économiques, ces résultats permettent d’ouvrir 

des perspectives quant au développement d’un outil d’aide à la décision du choix des 

solutions de valorisation énergétique adaptées, en s’appuyant sur une méthode d’optimisation 

multicritère. 
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Résumé – Deux cents ans plus tard, les résultats principaux de l’opuscule de Carnot figurent dans tous 

les livres de thermodynamique macroscopique. Malgré cela, on a noté dans les années 1980, une 

nouvelle tendance, marquée par un article culte, celui de Curzon et Ahlborn qui introduit la durée des 

transformations du cycle. On montre dans cette communication comment l’œuvre magistrale de 

Carnot a d’abord été ignorée, puis redécouverte et complétée présentement par des nouveaux 

développements. 

Nomenclature 

    débit calorifique, W.K
-1

 

CIi action de production d’entropie, J.s.K
-1

 

G conductance de transfert sur la durée du 

cycle, J.K
-1

 

K conductance de transfert thermique, 

W.K
-1

 

n paramètre d’écoulement 

   flux thermique, W 

SI production d’entropie interne, J.K
-1

 

T température, K 

W énergie mécanique, J 

    puissance moyenne du cycle, W 

Symboles grecs 

η rendement 

 variable extensive réduite 

τ temps, s 

Indices et exposants 

C relatif au fluide cyclé du côté froid 

(cold) 

c Carnot 

CS relatif à la source froide 

H relatif au fluide cyclé du côté chaud 

(hot) 

HS relatif à la source chaude 

i relative à la transformation i 

p pertes thermiques 

S relatif au système 

0 relatif à l’ambiance 

 

1. Introduction 

2024 est une année anniversaire de la parution du livre de S. Carnot [1]. Un livre 

exceptionnel de densité et de profondeur scientifique par sa concision. 

Après un oubli d'une vingtaine d'années, le livre a d'abord été redécouvert par Clapeyron, 

puis Clausius dans un second temps. C'est alors qu’est apparue toute la richesse de l'opuscule, 

même si celui ici se limite à la Thermostatique (ou thermodynamique de l'équilibre). 

Depuis, ce petit arbre a grandi et donné de nouvelles branches qui seront évoquées dans le 

paragraphe 6. Mais tout d'abord nous voulons résumer et situer brièvement l'histoire et 

l'essentiel de l'opuscule (paragraphe 2). 

Dans le paragraphe 3, nous montrerons comment l'histoire a de nouveau caché des 

évolutions lentes des idées à partir du travail de Carnot [2,3]. Des travaux ont en effet abordé 

le prolongement de l'œuvre de Carnot, bien avant la publication de l'article de Curzon-

Ahlborn [4]. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-013
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Pour notre compte depuis environ 40 ans, nous tentons d'ajouter de petites pierres à cet 

impressionnant édifice, comme d'autres auteurs. Le paragraphe 4 proposera une rétrospective 

de nos avancées les plus marquantes jusqu'à ce jour [5]. 

Ces contributions doivent être restituées dans un ensemble de courants de pensées qui font 

l'objet du paragraphe 5. Nous proposons une unification de ces divers courants sous la forme 

d'une branche phénoménologique de la thermodynamique que nous qualifions de FDOT 

(Finite physical Dimensions Optimal Thermodynamics ; thermodynamique optimale en 

dimensions physiques finies) : quelques résultats illustreront le propos [6,7]). 

Le paragraphe 6 se doit d'ouvrir la proposition à d'autres branches de la thermodynamique 

très florissante, mais plus récentes. On pense surtout à la Thermodynamique relativiste [8] et 

la Thermodynamique quantique pour les sujets les plus fondamentaux, mais aussi comme à 

l'époque de Carnot, à des aspects applicatifs : analyse énergétique ; analyse entropique ; 

analyse éxergétique, et plus encore, thermo-économie, thermodynamique environnementale. 

Le paragraphe 7 tirera quelques conclusions – perspectives. 

2. Brève histoire classique du livre de Carnot [1] (1796-1832) 

L'opuscule publié par Carnot concerne en fait les moteurs thermomécaniques. Il a été 

publié il y a 2 siècles par un homme jeune polytechnicien, qui a bénéficié du contact avec un 

père (Lazare) mécanicien (ce qui transparaît dans le livre) et membre de l'Institut de France. 

L'environnement scientifique et technique d'un moment marque un intérêt prononcé pour 

les applications des machines thermomécaniques.  

L. Carnot s’intéresse au pyréolophore des frères Niepce. Dans le même moment 

apparaissent : 

 la machine de Newcomen (1768), 

 la machine de Watt (1775), 

puis en France, un peu plus tard : 

 la machine de D. Papin (1817-1832), 

 le fardier de Cugnot (1827), 

puis 

 la machine à vapeur de Stephenson (1820). 

À cette période d’invention effrénée décrite ci-dessus, correspond en fait une lente 

progression de l’usage de l’énergie calorifique qui commence avec la maîtrise du feu par 

l’humain (phlogistique), puis l’usage de l’énergie animale et (ou) humaine. Enfin, juste avant 

la découverte des machines thermomécaniques qui aboutira à la naissance de l’ère 

industrielle, il y aura l’usage de l’énergie mécanique : énergie du vent (moulin à vent), énergie 

hydraulique (moulin à l’eau).  

On notera toutefois l’existence de l’éolipile (Heron, 2
ème

 siècle avant JC), forme ludique 

d’une machine à vapeur. 

3. Suite récente du prolongement historique des travaux de Carnot 

On résume ici en partant de l’efficacité de Carnot, quelques résultats présentés à CIEM 

2021 [9]. Ces résultats sont relatifs au moteur de Carnot en contact avec 2 thermostats (de 

capacités thermiques infinis), dont l’expression du rendement de Carnot est bien connue : 
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 (1) 

Il en résulte en particulier un bouquet de modèles endoréversibles, dont le modèle de 

Curzon-Ahlborn [4] : 

          
   

   
 (2) 

Ce rendement nommé selon nous rendement de Chambadal-Novikov-Curzon-Ahlborn 

[10,11,4] est un rendement à        , maximum de puissance moyenne de cycle (voir 

d’énergie), dans le cas endoréversible, le plus étudié jusque très récemment. 

3.1. Bouquet de modèles endoréversibles de moteur de Carnot 

On donne ci-après trois expressions particulières du rendement à         illustrant la 

diversité des modèles : 

- Cas du modèle avec des conductances de transfert finies et avec pertes thermiques (Kp) 

: 

                
   

   
 
 

 
 

   
   
   

 
  

 
  

 (3) 

où 
 

 
 

 

  
 

 

  
. 

- Cas du modèle avec des débits calorifiques finis (    ;    ) : 

               
      

   
      

   

      
  (4) 

 Cas du modèle avec n, paramètre d’écoulement : 

            
 

   
    

   

   
  (5) 

Il apparait une grande diversité de résultats. Le seul point commun de l’ensemble de ces 

approches est relatif à la configuration endoréversible de toutes ces machines. Il en résulte la 

nécessité et l’utilité de considérer des convertisseurs thermomécaniques réels, donc avec 

production d’entropie. C’est ce qui sera analysé dans le paragraphe 4. 

3.2. Incidence de l’environnement et de l’économie 

Carnot, dans son mémoire, a manifesté son souci de l’économie (coût de fabrication du 

moteur, puis coût de fonctionnement à travers la notion de rendement). 

La préoccupation environnementale est beaucoup plus récente. On illustrera ces 2 points 

par : 

a) le rendement écologique [12] : 

               
   

   

   
   
   

 
 (6) 

b) le rendement thermo-économique [13] appliqué à un moteur irréversible, contrairement 

aux rendements ci-dessus qui sont tous relatifs à une configuration endoréversible. 
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3.3. Autres cas d’étude 

Parmi ces autres cas, on distingue des variantes de moteur de Carnot. On donne comme 

exemple le modèle de moteur de Carnot avec source finie [6, page 82]. La particularisation à 

la source finie est immédiate : 

               
  

    
 (7) 

Cette relation complète les résultats du modèle de Chambadal [20] dans le cas d’une source 

finie. 

4. Tentative de rétrospective et synthèse des avancées aux travaux de 

Carnot 

4.1. Configurations endoréversibles 

Les prolongements sont assez nombreux et variés. Certains sont même très anciens [2,7,3]. 

Nous avons appris récemment l’existence d’un travail américain [14] postérieur à celui de 

Curzon-Ahlborn. Mais on notera que la quasi-totalité des articles se réfèrent à des 

configurations endoréversibles. 

Un article [15] propose une systématique des cycles imparfaits pour machines 

endoréversibles avec pertes thermiques (Kp). Le flux thermique fini à la source,      , est une 

contrainte supplémentaire pour l’ensemble des moteurs.  

Contrairement aux études endoréversibles courantes, dont les résultats sont fonctions de 

grandeurs intensives, on trouve alors un rendement fonction d’une variable extensive réduite 

, telle que : 

   
     

     
 (8) 

Le rendement endoréversible non adiabatique est tel que : 

                       
 

   
 (9) 

Et le nice radical est donc remplacé par une nouvelle forme extensive réduite : 

              
 

    
 (10) 

On rappelle que ce résultat est valable pour l’ensemble des moteurs Otto-Beau de Rochas, 

Diesel, Brayton-Joule, Stirling, Ericsson [15]. 

Ceci nous incite à proposer un nouveau paradigme : la Thermodynamique en Dimensions 

Physiques Finies (TDPF). Les dimensions physiques finies sont de manière générale des 

variables extensives : K ou   
 

 
 ;    ;    ou C, Q, E ; puis T, températures et enfin t ou , 

durées des transformations et du cycle. 

4.2. Configurations irréversibles du convertisseur 

La littérature nous montre que la première tentative de prise en compte des irréversibilités 

de cycle fait appel à une méthode de ratio [10,16]. 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

24



 

La présente extension vise à relier l’efficacité des moteurs réels à la Thermodynamique 

mésoscopique irréversible, d’un point de vue fondamental, à travers la variable intensive T, 

température, mais hors équilibre [17], puis à travers la variable conjuguée S, l’entropie [18]. 

Mais on notera que la première référence est centrée sur les matériaux et la deuxième, sur les 

transferts de chaleur et de matière. Au contraire, notre proposition considère pour les 

machines thermiques, les transferts de chaleur et de matière, en même temps que la 

conversion d’énergie : on insiste selon le cas sur les mécanismes de transfert ou de conversion 

d’énergie thermique en énergie mécanique, mais en présence des irréversibilités associées : 

- moteur endo-réversible ou endo-irréversible ; 

- transferts thermiques réversibles ou irréversibles. 

Les principaux modèles que nous avons étudiés sont : 

 le moteur de Carnot endo-irréversible (exo-réversible) [19] ; 

 le moteur de Chambadal avec irréversibilité interne [5,20]. 

Nous avons privilégié la méthode de production d’entropie par rapport à la méthode du 

ratio, car la première est plus complète et proche de la physique du problème. 

Les principaux résultats relatifs à la configuration du moteur de Carnot endo-irréversible 

sont disponibles dans [19]. On rappelle ici le rendement au maximum d'énergie mécanique du 

cycle : 

                
        

 

     
  (11) 

où CIi est l'action de production d'entropie de la transformation irréversible i (nouveau 

concept) ;       est l'action de transfert d'entropie disponible. 

L'optimisation en puissance est ensuite réalisée, conduisant à une période optimale pour le 

cycle. Cette période est associée au maximum de puissance moyenne de cycle. 

La même démarche d'optimisation a été appliquée au modèle de Chambadal amélioré. Elle 

a donné lieu à des publications [5,20]. L’optimisation séquentielle fournit en premier un 

optimum énergétique : 

                         
 
       (12) 

avec    
    

  
. On fait donc apparaitre un ratio entropique particulier. 

Un nouvel article relatif au modèle de Chambadal vient de paraître [21] avec des 

compléments significatifs (nouveaux concepts et variante de modèle) permettant de proposer 

un encadrement du rendement irréversible au maximum de puissance. Ce résultat est 

complètement nouveau. Cette démarche pourra être complétée par d'autres avancées. On 

pense tout particulièrement au modèle plus complet de Curzon et Ahlborn qu'il est aussi 

possible d'améliorer. Un article écrit dans ce sens est accepté pour publication dans le journal 

Entropie [22], à la suite d'un premier article faisant le point sur le modèle de Curzon-Ahlborn 

[23]. 

5. Unification des divers courants de la branche Thermodynamique 

Phénoménologique (tentative) 

Les paragraphes précédents ont montré qu'il existe encore un espace de développement 

substantiel suite aux propositions de Carnot. Nous espérons que nos contributions permettront 
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de renforcer cette démarche centrée sur les moteurs. Mais un autre pan du développement 

concerne les machines à cycles inverses. Par faute de place, nous laissons le lecteur découvrir 

les articles correspondants. 

Le rapprochement de ces deux directions de travail doit permettre une unification quel que 

soit la machine. Une seconde unification est possible avec la thermodynamique en temps fini, 

puis en vitesse finie. Notre proposition en résulte sous forme d'une Thermodynamique 

Optimale en Dimensions physiques Finies (TODF, ou FDOT en anglais, Finite physical 

Dimensions Optimal Thermodynamics) [6,7]. 

6. Autres branches de la Thermodynamique 

Celles-ci prolongent soit l’aspect applicatif, soit l’aspect fondamental.  

Pour l’aspect applicatif, on pourrait analyser la Thermo-économie, Thermodynamique et 

environnement (on pense ici à la suite des travaux de Georgescu-Roegen [24]). 

La Thermodynamique est aussi utile dans l’étude du vivant que caractérise l’évolution. 

Enfin, comme on l’a précisé [8], la Thermodynamique relativiste, puis quantique est utile 

respectivement dans les grandes échelles, mais aussi les petites échelles. Il y a là encore un 

enjeu d’unification fondamentale. 

7. Conclusion 

Nous espérons avoir montré comment un opuscule de 120 pages a donné lieu à une 

révolution industrielle (partie applicative), mais aussi a ouvert la voie à des découvertes 

fondamentales dans des sujets essentiels : la Vie, les grandes structures de l’univers, les 

particules fondamentales de l’infiniment petit. 
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Résumé - Cet article concerne le développement d’un modèle semi analytique pour simuler le
comportement thermique d’un panneau photovoltaı̈que. Ce modèle prend en compte l’intégralité des
différents échanges, les différents flux de rayonnement, l’inertie thermique ainsi que le gradient de
température dans l’épaisseur du panneau. Une comparaison avec des essais effectués en conditions
réelles de fonctionnement sur une année de mesure, permet de quantifier la précision obtenue.

Nomenclature

c capacité thermique, J.m−3.K−1

e épaisseur, m
Pelec puissance électrique, W
s angle d’inclinaison du panneau
S surface du panneau, m2

T température, K
V vitesse, m.s−1

Symboles grecs
α coefficient d’absorption
ε émissivité
φ densité de flux, W.m−2.K−1

η rendement
θ angle du soleil
ρ réflexion
Indices et exposants
atm atmosphère
p paroi face avant
IR infrarouge
sol solaire
grd sol
cv convection
vc voûte céleste

1. Introduction

L’augmentation constante de la production d’électricité photovoltaı̈que mondiale au cours de
ces dernières années montre l’importance de ce vecteur d’énergie renouvelable, dont la variation
en fonction des conditions météorologiques nécessite le développement de modèles capables
d’anticiper la production photovoltaı̈que (PV). Parmi les paramètres fondamentaux du compor-
tement d’un panneau PV, se trouve le niveau thermique de ce dernier qui conditionne son ren-
dement. De nombreux auteurs ont ainsi proposés différents modèles thermiques, de différents
niveaux de complexité et de précision : D’un côté des modèles simples empiriques [1] [2] ou
basés sur un bilan énergétique [4] permettent une estimation rapide du niveau de température
global, de l’autre des modèles numériques [3] détaillent le gradient thermique au sein du pan-
neau. Une alternative possible tient dans le développement de modèles semi-analytiques afin
de déterminer rapidement le gradient thermique dans l’épaisseur du panneau, et de voir quelle
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en est l’implication. Cet article présente ainsi ce type de modèle, pour lequel les différents flux
échangés avec l’environnement sont détaillés, et la constitution du panneau est prise en compte.

2. Banc expérimental et mesures

La présente étude est basée sur les données expérimentales d’un panneau photovoltaı̈que
au silicium monocristallin utilisant la technologie HIT, avec un verre traité antireflet en face
extérieure et un ”backsheet” en tedlar blanc. Sa puissance nominale (STC) est de 231, 08W ±
0, 24%. Les matériaux constituant le module sont précisés sur la figure 1 et le tableau 1. Le
panneau est placé sur un banc de test de systèmes photovoltaı̈ques en environnement réel avec
l’inclinaison s = 27 ± 1o et l’azimut local y = 0 ± 1o (face au sud) sur une dalle horizontale
en enrobé. On trouvera l’essentiel des informations sur cette installation métrologique dans la
référence [5]. Ce banc (fig. 2) est installé à l’observatoire SIRTA [6] sur le campus de l’École
Polytechnique, IPP, à Palaiseau (France, 48.7 N, 2.2 E) et bénéficie des mesures aux standards
de l’organisation météorologique mondiale (éclairements horizontaux direct BHI , diffus DHI ,
global GHI , densité du flux direct circumsolaire BNI , vitesse du vent, température et humidité
de 1 à 50m d’altitude et au-delà par télédétection, mesure du spectre solaire, des flux solaires
et terrestres montant et descendant, température du sol jusqu’à −2m). De plus le banc est doté
de sa propre station météorologique : vitesse du vent sous les modules à 0, 3m et au sommet à
1m, direction du vent, éclairements solaires ”short waves” et terrestres ”long waves” montant
et descendant dans le plan des modules, température et humidité de l’air. Chaque panneau est
doté d’une sonde platine de classe A câblée en 4 fils, collée en face arrière et recouverte d’un
ruban d’aluminium. Toutes sources d’erreur cumulées, l’incertitude des mesures est ±0, 4 oC
de −20 oC à 100 oC. Du lever au coucher du Soleil, les caractéristiques intensité – tension I(U),
sont mesurées à l’aide d’une charge variable commandée. On en déduit la puissance maximum
Pmpp à une cadence d’environ un point par minute, avec une incertitude de ±5, 6%.

Figure 1 : Constituants du
panneau

Figure 2 : Banc d’essais

3. Modèle semi analytique

Comme de nombreuses études l’ont montrée, une simulation numérique 3D gourmande en
temps calcul n’est pas prioritaire pour ce type de problème, compte tenu de l’importance du gra-
dient thermique selon l’épaisseur devant les autres directions spatiales [3]. Ainsi en négligeant
les effets de bord de la surface du panneau, il est possible de considérer le phénomène de diffu-
sion thermique uniquement selon l’épaisseur du panneau.
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e (mm) c (J.m−3.K−1) k (W.m−1.K−1)
verre (ver) 4 1857 1,4
eva (eva) 0,13 2102 0,35
silicium (Si) 0,1 1462 140
tedlar (ted) 1 2411 0,35

Tableau 1 : Caractéristiques des matériaux du panneau

3.1. Modèle diffusif dans l’épaisseur du panneau

Un simple modèle considère la conservations des flux en faces avant et arrière (fig. 1), soit
en notant les deux résistances supérieure Rsup =

ever
kver

+ eeva
keva

et inférieure Rinf = eeva
keva

+ eted
kted

:

Tsup = TSi +Rsup

(
φcvsup + φIRsup

)
(1)

Tinf = TSi +Rinf

(
φcvinf

+ φIRinf

)
(2)

L’inertie du panneau est prise en compte par une capacité globale prenant en compte tous les
composants i du panneau et localisée au niveau du silicium. Elle intervient dans le bilan ther-
mique où apparait le flux solaire φsol et la puissance électrique produite Pelec :

∑

i

ci ei
∂Tsi

∂t
= φsol + φcvsup + φIRsup + φcvinf

+ φIRinf
− Pelec

S
(3)

La validation de ce modèle s’effectue à partir de la géométrie réelle du panneau photovoltaı̈que,
en considérant un flux solaire direct φsol = 1000 [W.m−2], un rendement électrique ηg = 10 [%],
et des échanges entre le panneau et l’extérieur caractérisés par un unique coefficient global
d’échange hg [W.m−2.K−1] dont on fait varier la valeur. Le modèle analytique est comparé aux
résultats issus d’une simulation éléments finis 1D dans le sens de l’épaisseur du panneau (figure
3). On note que pour un faible vent (hg = 10W.m−2.K−1), le modèle analytique donne des
résultats satisfaisants, et permet de retrouver les températures des parois et du silicium, avec
une erreur maximum inférieure à 0, 5◦C (figure 3.a). Pour une configuration extrême (hg =
100W.m−2.K−1), l’erreur est du même ordre de grandeur, avec toujours un maximum inférieur
à 0, 5◦C (figure 3.b). Cependant, compte tenu du fort refroidissement et donc de la faible montée
en température du panneau, cette erreur apparait nettement dans le tracé de l’évolution de la
température au cours du temps. Quoiqu’il en soit, ces erreurs doivent être mise en balance avec
les incertitudes de mesure, soit des différents flux à partir desquels sont utilisé ce modèle, soit
de la température de la paroi qui est utilisée pour valider le modèle sur des mesures réelles.
Compte tenu de ces différents facteurs expérimentaux, l’erreur du modèle analytique parait tout
à fait acceptable.

3.2. Application dans le cas de sollicitations réelles

3.2.1. Rayonnement solaire

Le rayonnement solaire représenté figure 4 intervient sous la forme du flux direct (Bpoa), du
flux diffus provenant de l’atmosphère (Datm), et du flux diffus provenant du sol (Dgrd). Ces flux
diffus rayonnent des deux cotés du panneau en fonction de l’angle d’inclinaison s de ce dernier.
On a ainsi :

φsol = φsolsup + φsolinf
= Bpoasup +Datmsup +Dgrdsup +Bpoainf

+Datminf
+Dgrdinf

(4)
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Figure 3 : Comparaison entre modèle analytique et numérique pour deux valeurs du coefficient
global d’échange hg = 10 [W.m−2.K−1] (a) et hg = 100 [W.m−2.K−1] (b).

Les différents termes sont précisés dans le tableau 2 en fonction des mesures des différents
rayonnements directs et diffus (BNI , DHI et GHI). Le flux direct en face avant est caractérisé
par un coefficient de transmission du verre qui varie en fonction de l’angle θ (figure 5). Le
flux diffus provenant de l’atmosphère arrivant sur le dessus du panneau (Datmsup) tient compte
du fait que la voûte est plus lumineuse vers l’horizon qu’au zenith (modèle de Klucher [7]).
Pour les autres flux, on considère une luminance de voûte uniforme. Les valeurs des différents
paramètres utilisés sont le coefficient de transmission du verre τD = 0, 75, le coefficient de
réflexion du sol ρgrd = 0, 05 et le coefficient d’absorption du tedlar situé sur la face arrière
αted = 0, 9.

Face supérieure φsolsup Face inférieure φsolinf

Flux direct Bpoa τB BNI cos(θ),−π
2
< θ < π

2
αted BNI cos(θ), π

2
< θ < 3π

2

Flux atmosphère Datm τD DHI cos2
(
s
2

)
F αted DHI sin2

(
s
2

)

Flux sol Dgrd ρgrd τD GHI sin2
(
s
2

)
ρgrd αted GHI cos2

(
s
2

)

Tableau 2 : Expression des différents flux solaires

avec le facteur de correction F =
[
1 + γ sin2

(
s
2

)]
(1 + γ cos2(θ)sin2(θZ)), où θZ est l’angle

zenithal et γ = 1 +
(
DHI
GHI

)2 [7]

3.2.2. Rayonnement infrarouge (grandes longueurs d’ondes)

Le panneau échange sous forme de rayonnements infrarouges avec la voûte céleste et avec
le sol sur la face supérieure et inférieure du panneau, les quantités de flux échangés sur chacune
des faces, soit :

φIR = φIRsup + φIRinf
= φIR vcsup + φIR vcinf

+ φIR grdsup + φIR grdinf
(5)

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

32



θ

s

Flux solaire direct
Flux solaire diffus
Flux infrarouge basse T°

ϕIR vcsup

ϕIR vcinf

Bpoa

Figure 4 : Représentation des différents flux de rayon-
nement

Figure 5 : Evolution du facteur de
transmission relatif du flux solaire
direct τR = τB(θ)

τB(0)

Le tableau 3 présente chacun des différents termes, en fonction des températures mesurées de
voûte céleste Tvc et de sol Tgrd. Les émissivités sont estimées pour le sol à εgrd = 0, 9 et pour
le panneau à εpsup = εpinf

= 0, 83. Seul le flux infrarouge échangé avec le sol fait l’objet d’une
approximation notable, dont l’erreur estimée (par comparaison avec une simulation effectuée
sur le logiciel Comsol) est de l’ordre de 7%.

Face supérieure φIRsup Face inférieure φIRinf

φIR vc σεpsup(T
4
vc − T 4

sup) cos
2
(
s
2

)
σεpinf

(T 4
vc − T 4

inf ) sin
2
(
s
2

)

φIR grd 0 σ 1(
1

εpinf
+ 1

εgrd
−1

)
(
T 4
grd − T 4

inf

)
cos2

(
s
2

)

Tableau 3 : Expression des différents types de rayonnement infrarouge

3.2.3. Convection

L’échange convectif est caractérisé des deux côtés du panneau par un coefficient hcv qui peut
être calculés par différentes corrélations. Celles-ci amènent à des résultats assez dispersés. Nous
utilisons la corrélation de Mac Adams [8].

φcv = hcv(Tair − Tp)

hcv =

{
5.7 + 3.8V si V ≤ 5m.s−1

6.47 V 0.78 si V > 5m.s−1.

(6)

3.2.4. Puissance électrique

La conversion du flux solaire reçu sur la face supérieure du panneau et converti en électricité
joue sur la température du panneau. Nous intégrons donc le terme de puissance électrique dans
notre modèle thermique.
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La puissance électrique Pelec s’obtient en fonction du flux solaire reçu en face supérieure
φsolsup et du rendement ηg du panneau, qui s’exprime [9] à partir de la température de silicium
Tsi et des données indiquées par le constructeur : le rendement théorique ηSTC = 0, 19 et le
coefficient de température βp = 0, 0029. On a ainsi :

Pelec = ηg φsolsup S = ηSTC (1− βp(TSi − 25)) φsolsup S (7)

3.2.5. Résolution numérique du problème

Pour tenir compte de l’ensemble des termes de rayonnement, la résolution du problème 3
s’effectue via une discrétisation temporelle du premier ordre et semi implicite de façon à la
rendre linéaire entre deux pas de temps consécutifs. En précisant uniquement les termes où
apparaissent les températures, on obtient donc entre le temps t1 et t2) :

∑

i

ci ei
T

(t2)
si − T

(t1)
si

∆t
= hcvsup

(
Tair − T (t2)

sup

)
+ hcvinf

(
Tair − T

(t2)
inf

)

+ σ

[
εpsup

(
T 4
vc − T (t1)

3

sup T (t2)
sup

)
+

1
1

εgrd
+ 1

εinf
− 1

(
T 4
grd − T

(t1)
3

inf T
(t2)
inf

)]
cos2

(s
2

)

+ σ
[
εpinf

(
T 4
vc − T

(t1)
3

inf T
(t2)
inf

)]
sin2

(s
2

)

+ φsol − φsolsupηSTC

[
1− βp

(
T

(t2)
Si − 25

)]

(8)

et où les températures TSi, Tsup et Tinf sont liées par la conservation des flux (eq. 1 et 2).

4. Résultats

Les calculs sont menés pour une durée d’une année et comparés avec les mesures effectuées
selon une période de 1 minute. La figure 6 présente les résultats pour 4 journées caractérisées par
des conditions météorologiques très différentes (hiver et été, beau et mauvais temps). On note
une bonne correspondance entre les températures mesurées et calculées, pour des comporte-
ments journaliers très différents. Le modèle permet une bonne prise en compte de la dynamique
du panneau. Par ailleurs la comparaison effectuée sur toute l’année entre mesures et modèle
est caractérisée par les erreurs moyennes σ̄ (eq. 9) et quadratique σRMS (eq. 10). Le tableau 4
présente les résultats obtenus par le modèle semi-analytique et par deux modèles empiriques
usuellement utilisés. On retrouve pour notre modèle le même ordre de grandeur que l’écart
observé lors des évolutions journalières (de l’ordre du degré Celsius), avec des résultats plus
performants que ceux obtenus avec les modèles empiriques. L’ensemble de ces calculs est très
rapide, puisque la modélisation sur Matlab du comportement du panneau sur une année (uni-
quement durant les périodes de jour) par pas de une minute s’effectue en 3, 6 s pour les calculs
et 24, 4 s pour l’enregistrement de l’intégralité des résultats (températures et puissances), en
utilisant un ordinateur portable (processeur Core I7 1,7Ghz, 32 Go de RAM).

L’énergie électrique produite est calculée en fonction de ces températures et comparée avec
les résultats expérimentaux. Les 4 résultats journaliers sont présentés (fig. 7), ainsi que les
valeurs récupérées chaque mois (fig. 8). Là encore les résultats obtenus sont très satisfaisants
avec des erreurs mensuelles inférieures à 6%.

Ce modèle permet en outre d’identifier l’impact des différents types de flux solaire (57.6 %
correspond au flux direct), et les différents modes de refroidissement du capteur (44.6 % de
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rayonnement infrarouge avec la voûte céleste, 11.5 % vis à vis du sol et 43.9 % par convection).
Ainsi, l’erreur du modèle analytique concernant le flux infrarouge échangé avec le sol (7%) a
un impact inférieur à 1% des échanges globaux avec l’environnement extérieur. La difficulté
principale réside dans la détermination du coefficient d’échange, qui reste approximatif et a une
influence importante sur la température du capteur.
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Figure 6 : Température en face arrière mesurée et simulée : en été jour 1 (18 Juillet 2020, beau
temps) et jour 2 (16 Juillet 2020, mauvais temps), en hiver jour 3 (9 Janvier 2021, beau temps)
et jour 4 (14 Janvier 2021, mauvais temps).

Modèle σ̄ σRMS

semi-analytique 1.54 2.23

empirique Sandia 2.15 3.34

empirique Faiman 2.19 3.41

Tableau 4 : Ecarts sur une simula-
tion d’une année

σ̄ =
1

n

n∑

t=1

|T (t)
pmesure

− T (t)
pcalcul

| (9)

σRMS =

√√√√ 1

n

n∑

t=1

(T
(t)
pmesure − T

(t)
pcalcul)

2 (10)

5. Conclusion

A partir de lois simples mais avec une prise en compte précise des différentes sollicitations
thermiques reçues par un panneau photovoltaı̈que, il a été possible d’établir un modèle semi-
analytique afin de pouvoir reproduire le comportement thermique et énergétique du panneau en
conditions réelles. Une campagne expérimentale complète établie sur une année de test a permis
de valider le modèle et de quantifier sa précision. L’analyse de la répartition des différents flux a
fait apparaitre la nécessité d’une détermination plus précise du coefficient d’échange convectif,
dont les diverses corrélations amènent à des résultats assez dispersés. Ce modèle va donc être
utilisé dans un processus d’identification de ce coefficient.
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Figure 7 : Evolution de l’énergie électrique
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Figure 8 : Energie récupérée par mois

Une fois optimisé, l’intérêt principal d’un tel outil est de pouvoir obtenir très rapidement
des résultats suffisamment précis en regard des incertitudes de mesure. Il permet de mener
des campagnes de sensibilité afin d’analyser l’importance relative de chacune des sollicitations
thermiques qui interviennent dans le calcul, ou de prédire le comportement du panneau en
fonction des variations des différents paramètres (conditions météorologiques, positionnement
et orientation du capteur, nouveaux constituants, ...). Enfin, il pourrait être utilisé simultanément
avec un modèle météorologique pour la prédiction de la production photovoltaı̈que.
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1. Introduction 

Ce travail est consacré à la caractérisation d’échangeurs à multi-microcanaux en silicium-Pyrex fonctionnant 

avec du CO2 diphasique. Ces systèmes sont envisagés pour assurer le refroidissement des détecteurs à Pixel du futur 

accélérateur de particules du CERN (Future Circular Collider) à l’horizon 2040. Dans la littérature, il ressort que 

très peu d’auteurs ayant étudié expérimentalement l’ébullition du CO2 en microcanal ont fait le lien entre les 

tendances d’évolution du coefficient de transfert de chaleur (HTC) et les régimes d’écoulements. Or des transitions 

de régimes d’écoulements sont fréquemment observées en microfluidique, et induisent des modifications dans les 

modes de transfert de chaleur dominants et dans l’efficacité du refroidissement. L’objectif de ce travail expérimental 

et numérique est notamment d’exploiter la visualisation de l’écoulement pour expliquer les variations du HTC et 

améliorer la compréhension du transfert de chaleur. 

 

2. Principe de fabrication des microcanaux en silicium 

La fabrication de micro-canaux en silicium s'appuie sur la lithographie optique, un procédé de reproduction qui 

consiste, à travers plusieurs opérations, à dupliquer un matériau appelé substrat, à l’aide de lumière UV.  A ce jour, c’est 

la technique la plus utilisée pour la fabrication de circuits intégrés dans l’industrie électronique.  La fabrication de ces 

microcanaux s’effectue en grande partie en salle blanche, à partir de disques en silicium (appelés ‘wafers’) de 3 pouces 

de diamètre et de 400 microns d’épaisseur pour notre application. Les étapes principales de fabrication sont illustrées 

sur la Figure 1 : 

 

 

 

Figure 1 : Etapes principales de fabrication des échantillons en silicium 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-018
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Le développement de connectiques robustes résistantes aux conditions opératoires du CO2 (pressions entre 6 et 

50 bars, températures entre +25°C et -50°C) a constitué un réel challenge. De premiers essais ont été réalisés sur des 

connectiques collées de type PEEK, mais les décollements fréquents constatés à des pressions supérieures à 20 bars ont 

écarté cette solution. 

  La solution technique que nous avons mise en œuvre a consisté à braser des tubes en laiton de diamètre extérieur 

6 mm sur des motifs en cuivre déposés sur le silicium (Figure 4). Cette technique a été éprouvée et validée à des pressions 

supérieures à la pression opératoire maximale du CO2 en conditions subcritiques (P < 73 bars). 

Au total, la fabrication d'un seul échantillon comporte entre 35 et 40 étapes. Il est possible de regrouper sur un 

wafer 3 pouces deux ou trois échantillons. 

Deux échantillons comportant respectivement 8 et 16 microcanaux ont été caractérisés sur le banc d’essai 

(Figure 2). De dimensions 6 cm*2,5 cm*3,4 mm (8 canaux) et 6 cm*2,5 cm*1,4 mm (16 canaux), ils sont constitués 

d’une zone de détente, comportant des capillaires disposés en fourchette, permettant d’abaisser de plusieurs bars la 

pression du CO2 liquide et d’effectuer la transition liquide-diphasique :  ainsi l’écoulement est diphasique dès l’entrée 

des microcanaux. Des diodes microfluidiques (inventées par Nikola Tesla) ont été utilisées sur l’échantillon à 8 canaux 

pour lutter contre le phénomène de reflux fréquemment observé en microfluidique. Finalement, ces diodes ne se sont 

pas avérées utiles, puisque le reflux n’a jamais été observé sur l’échantillon à 16 canaux n’en contenant pas : l’utilisation 

de capillaires suffisamment fins par rapport aux microcanaux est un moyen efficace d’empêcher l’apparition 

d’instabilités d’écoulement [1].  Les dimensions des canaux sont présentées dans le tableau N°1.  

 

 

 

  

  

Échantillon à 

8 canaux 

Échantillon à 

16 canaux 

Largeur capillaires 228µm 166µm 

Largeur microcanaux 470µm 570µm 

Longueur microcanaux 2,8cm 2,4cm 

Profondeur de gravure 123µm 121µm 

Diamètre hydraulique 175µm 183µm 

 

 

Le diamètre hydraulique s’exprime en fonction de la section de passage des microcanaux S et de leur périmètre 

mouillé p : 

𝐷ℎ =
4𝑆

𝑝
 

Figure 2 : Echantillons à 8 et 16 microcanaux caractérisés sur banc d’essai CO2 

Tableau 1 : dimensions caractéristiques des échantillons à microcanaux 
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3. Fonctionnement du banc d’essai et principe des mesures  

Le banc d’essai utilisé pour caractériser les échantillons est présenté sur la Figure 3. Il se compose de deux parties : la 

station de refroidissement et la section de mesure. 

 

 

   

La station de refroidissement permet la circulation contrôlée du CO2 à des débits massiques prédéfinis, garantissant un 

état liquide légèrement sous-refroidi en entrée des échantillons. La section de mesure située dans une enceinte sous vide, 

fournit un environnement adéquat aux échantillons, les plaçant dans des conditions de fonctionnement appropriées et 

les isolant des sources de chaleur parasites. Deux lignes de circulation sont utilisées, les deux fonctionnant en boucle 

ouverte : 

La ligne primaire est dédiée à l'acheminement du CO2 vers l'échantillon en silicium-pyrex. La ligne secondaire a pour 

rôle de refroidir le CO2 de la ligne primaire à une température suffisamment basse pour pouvoir caractériser les 

échantillons sur la gamme [-50°C ; +10°C], et pour des pressions allant de 6 bars jusqu’à 50 bars. L'avantage d'utiliser 

deux lignes distinctes est de pouvoir maintenir des débits faibles dans le circuit primaire : avec les microcanaux 

caractérisés, entre 0,20𝑔/𝑠 < 𝑞𝑚 < 0,55 𝑔/𝑠 , contre  1𝑔/𝑠 <  𝑞𝑚 < 3𝑔/𝑠 avec des tubes de diamètre 2,5mm [2]. 

Malgré ces faibles débits, un refroidissement efficace est garanti jusqu'à l'entrée de la section de mesure, grâce à des 

débits plus importants sur la ligne secondaire. 

Dans la section de mesure sous vide, le CO2 arrive à l’état liquide sous-refroidi à l’entrée de l’échantillon, puis 

subit un abaissement de pression dans les capillaires qui provoque l’apparition des bulles. Le long des microcanaux, 

l’application d’une puissance thermique variable (entre 3W et 12W) via une chaufferette collée sur le Silicium permet 

d’évaporer le liquide et de faire croître les bulles. Des prises de températures collées sur la paroi externe du Silicium au 

niveau de l’entrée et la sortie des microcanaux permettent de mesurer l’élévation de température du silicium (Figure 4).  

 

Figure 3 : Vue générale du banc d’essai CO2 utilisé pour les mesures  

Figure 4 : Vue de la face arrière d’un échantillon équipé de prises de température et 

chaufferette, entre les connectiques d’alimentation fluidique.  

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

39



Un fil résistif enroulé autour du tube d’alimentation permet de chauffer le tube situé en amont de l'échantillon par 

effet Joule et d'apporter de l'énergie au CO2 liquide. Ainsi, il est possible de faire varier la valeur du sous-refroidissement 

en entrée de l'échantillon, ce qui modifie la valeur du titre en vapeur.  

Les PT100 utilisées pour mesurer la température du Silicium sont de classe A. Leur précision varie suivant la 

température. Pour une température de paroi (côté PT100) 𝑇𝑝 = −40°𝐶, on a 𝑈(𝑇𝑝) = +/−0,23°. Pour 𝑇𝑝 > −40°𝐶, 

𝑈(𝑇𝑝) < 0,23°. Les températures mesurées sur les deux échantillons sans appliquer de flux de chaleur dépassant 

systématiquement les -40°C, nous avons choisi cette valeur d’incertitude (correspondant à la situation la plus 

défavorable) pour l’ensemble des points de fonctionnement.    

Afin de pouvoir considérer que la température interne en paroi était très proche de la température externe, nous avons 

estimé l’écart de température 𝛥𝑇𝑝𝑎𝑟𝑜𝑖entre la surface en silicium sur laquelle les PT100 sont collées et la paroi interne 

des microcanaux, en contact avec le CO2 . La surface couverte par la chaufferette étant 𝑆𝑐ℎ = 1,9𝑐𝑚 ∗ 2,2𝑐𝑚 , 

l’épaisseur maximale de paroi en silicium 𝑒𝑆𝑖 = 400𝜇𝑚, et la conductivité thermique du silicium 𝜆𝑆𝑖 = 150 𝑊 𝑚𝐾⁄  on 

a pour une puissance de ∅𝑡ℎ = 12𝑊 (puissance maximale appliquée) : 

 

Ainsi même avec l’application de flux de chaleur importants, du fait de la faible épaisseur et de la conductivité élevée 

du silicium, la température mesurée à l’intérieur du canal et très proche de celle mesurée sur la paroi extérieure.  

Pour l’échantillon à 8 microcanaux : l’élévation de température de paroi 𝑇𝑝 − 𝑇𝑠𝑎𝑡  est comprise entre 1,07°C (valeur 

minimale au flux de chaleur le plus bas Qth = 41 kW m⁄ ²) et 6,96°C (valeur maximale au flux de chaleur le plus élevé 

Qth = 143 kW m⁄ ²). Pour l’échantillon à 16 microcanaux : l’élévation de température 𝑇𝑝 − 𝑇𝑠𝑎𝑡  est comprise entre 

0,63°C (valeur minimale au flux de chaleur le plus bas Qth = 17,1 kW m⁄ ²) et 3,90°C (valeur maximale au flux de 

chaleur le plus élevé (Qth = 59,4 kW m⁄ ²).  

 

4. Etude paramétrique du coefficient de transfert de chaleur  

Les coefficients de transfert de chaleur locaux 𝛼𝑖  associés aux mesures de température en entrée / sortie des 

microcanaux  sont calculés comme suit (Equation 1) : 

𝛼𝑖 =
𝑃𝑡𝑜𝑡

𝑆𝑒𝑐ℎ∆𝑇
=

𝑃𝑡ℎ+𝑃𝑟𝑒𝑠

𝑆𝑒𝑐ℎ(𝑇𝑝𝑖
−𝑇𝑠𝑎𝑡)

  (1) 

𝑆𝑒𝑐ℎ  est la surface d’échange de chaleur, et correspond à la surface de contact entre le silicium et le CO2. Elle couvre 3 

des 4 côtés des canaux trapézoïdaux.  

𝑃𝑟𝑒𝑠 est la puissance résiduelle : elle correspond à la somme des apports résiduels par conduction le long du silicium, 

et par le rayonnement de la paroi de l’enceinte. Du fait du vide dans l’enceinte, les apports convectifs sont négligés. La 

mesure de la puissance résiduelle a été effectuée en écoulement monophasique liquide suffisamment sous-refroidi et 

est de 0,65W.  

 𝑇𝑝𝑖
 est la température de paroi du silicium au dos des microcanaux mesurée par une des deux PT100 en entrée ou en 

sortie des microcanaux, 𝑇𝑠𝑎𝑡  la température de saturation du CO2 dans les microcanaux, approximée à partir de la 

moyenne des températures mesurées par les PT100 en entrée et sortie, à puissance thermique nulle (Equation 2) : 

𝑇𝑠𝑎𝑡 =
𝑇𝑝1(𝑃𝑡ℎ=0)+𝑇𝑝2(𝑃𝑡ℎ=0)

2
   (2) 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

40



On déduit un coefficient de transfert de chaleur global calculé comme la moyenne des coefficients de transfert de chaleur 

locaux (Equation 3) :  

𝛼 =
𝛼1+𝛼2

2
   (3) 

L’incertitude sur la température de saturation est prise égale à 1°, soit 𝑈(Δ𝑇𝑝) = +/− 1,23°. L’incertitude relative sur 

l’élévation de température de paroi 
𝑈(Δ𝑇𝑝)

Δ𝑇𝑝
 dépend donc de la puissance appliquée, de même que celle sur le coefficient 

de transfert de chaleur. Les incertitudes sur le coefficient de transfert de chaleur de l’échantillon à 16 microcanaux sont 

rassemblées dans le tableau 2. 

 

 

Sur le banc d’essai, les paramètres étudiés influençant le transfert de chaleur sont les suivants : 

- Vitesse massique G [kg/m²s] 

- Flux de chaleur 𝑄𝑡ℎ [kW/m²] 

- Titre en vapeur 𝑥𝑣𝑎𝑝 (%) 

Le titre en vapeur à l’entrée des microcanaux est estimé à l’aide des données de mesure des capteurs présents sur 

l’échantillon (température) et avant l’échantillon (pression et température), en faisant l’hypothèse que la détente dans 

les capillaires est isenthalpique.  

Sur la gamme de conditions opératoires étudiée, l’intervalle de variation de la température de saturation dans les 

microcanaux étant de quelques degrés autour d’une température moyenne  𝑇𝑠𝑎𝑡 = −35°𝐶, ce paramètre n’est pas 

considéré comme influençant significativement l’efficacité du refroidissement. Pour chaque point de fonctionnement 

(𝑥𝑣𝑎𝑝, G) on mesure la température de paroi en fonction de la puissance appliquée sur le silicium, par rapport au cas où 

aucune puissance thermique n’est appliquée. La Figure 5 présente l’évolution du HTC sur l’échantillon à 16 canaux en 

fonction du flux de chaleur appliqué pour différentes valeurs de titre en vapeur, et vitesses massiques. 

 

 
Figure 5 : Échantillon à 16 canaux - Evolution du HTC en fonction du flux de chaleur pour 

différentes valeurs de titre en vapeur et vitesse massique. 

Tableau 2. Incertitudes relatives sur le coefficient de transfert de chaleur pour l’échantillon à 16 microcanaux 
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A vitesse massique fixe (𝐺 ≈  530 𝑘𝑔/𝑚²𝑠), l’augmentation du titre en vapeur fait légèrement diminuer le HTC, 

mais l’écart se réduit à mesure que le flux de chaleur augmente. Dans la littérature, les auteurs ayant travaillé sur 

l’ébullition du CO2 en microcanal avec des canaux de diamètres hydrauliques supérieurs à 0,4mm constatent soit une 

augmentation du HTC avec le titre en vapeur [3], soit que le HTC est indépendant de ce paramètre [4,5]. L’absence de 

visualisations d’écoulement dans ces études ne permet cependant pas d’établir de lien avec les caractéristiques 

hydrodynamiques des écoulements.  

A titre en vapeur fixe (voisin de 13%) l’augmentation de la vitesse massique de G = 258 kg/m²s à G = 526 

kg/m²s entraîne la diminution du HTC de 22.000 W/m²K à 14.000 W/m²K. Cet effet est très rarement reporté dans la 

littérature [6], et n’a jamais été observé avec du CO2. L’analyse des images de l’écoulement devrait permettre 

d’interpréter cette tendance.  

 La comparaison aux mesures de Petagna et Hellenschmidt [5]  sur tube Inox de diamètre 0.5mm, à température de 

saturation plus élevée (𝑇𝑠𝑎𝑡 = −25°𝐶) montre que les performances thermiques sont plus élevées sur cet échantillon en 

silicium. La réduction du diamètre hydraulique a un effet positif sur le transfert de chaleur, comme constaté 

expérimentalement et numériquement dans la littérature [5].  

5. Visualisations des écoulements 

 Afin d'identifier et de capturer les régimes d'écoulement observés, l'utilisation d'un matériel de visualisation et 

d'éclairage adapté respectant les contraintes suivantes s'impose : 

- Disposer d'un matériel optique permettant de zoomer suffisamment sur l'écoulement. 

- Disposer d'une caméra rapide dont la fréquence d'acquisition est suffisamment élevée pour réaliser le suivi d'une 

bulle entre l'entrée et la sortie d'un canal, sachant que la vitesse d’écoulement des bulles est de 1m/s à 2m/s 

-  Disposer d'un éclairage suffisamment puissant : car les temps d'exposition permettant d'avoir des images nettes 

sont très courts : de l’ordre de 20µs 

 

 Une caméra rapide de modèle PHANTOM VEO-L permettant d'enregistrer 1100 images /s à pleine résolution (4MP) a 

été utilisée. Montée sur un châssis en acier, elle a été couplée à une loupe binoculaire OLYMPUS SZX12 de 

grossissement entre x7 et x90, sur laquelle un objectif OLYMPUS de grossissement x0.45 a été fixé. Un éclairage KOMI 

Cyclop 1 de puissance maximale 120W comportant 3 LEDS focalisées a été employé pour éclairer par l'extérieur 

l’échantillon, à travers un hublot.  

Nous avons alors constaté que les régimes d’écoulement n’étaient pas homogènes entre les différents canaux dans 

l’échantillon à 8 canaux, et l’épaisseur importante du Pyrex utilisé pour cet échantillon (3mm contre 1mm sur 

l’échantillon à 16 canaux) a donné des images trop sombres. A l’inverse, sur l’échantillon à 16 canaux fonctionnant 

majoritairement en régime laminaire (Reynolds compris entre 1300 et 2800), des régimes identiques ont été observés 

dans tous les canaux, et le Pyrex utilisé était suffisamment fin pour que les images soient exploitables. La Figure 6 

illustre 3 régimes d’écoulements obtenus pour une vitesse massique de 𝐺 ≈  530 𝑘𝑔/𝑚²𝑠 pour trois valeurs du titre en 

vapeur. 

 

 

 

Figure 6. Ecoulements observés sur l’échantillon à 16 canaux pour 𝐺 ≈ 530 𝑘𝑔/𝑚²𝑠.                                               

De gauche à droite, titre en vapeur à l’entrée des canaux : 𝑥𝑣𝑎𝑝 = 5,9%,  𝑥𝑣𝑎𝑝 = 9,4%, 𝑥𝑣𝑎𝑝 = 13% 
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On constate que les trois écoulements présentés sont de type poche-bouchons. L’augmentation du titre de 𝑥𝑣𝑎𝑝=5,9% 

à 𝑥𝑣𝑎𝑝=13% provoque l’allongement des bulles de vapeur, si bien que pour la valeur de titre la plus élevée, l’écoulement 

est quasiment slug-annulaire. En écoulement poches-bouchons, deux mécanismes contribuent au transfert de chaleur : 

i) La conduction à travers le film liquide : phénomène d’autant plus efficace que l’épaisseur de film est faible 

ii) Les recirculations de liquide entre les bulles de vapeur : le liquide froid au cœur de l’écoulement vient 

périodiquement refroidir la paroi chauffée 

Les simulations numériques d’écoulements de Taylor réalisées par Magnini et al. et Lee et al.  indiquent que le HTC 

évolue de manière cyclique le long de l’écoulement [7,8]. La position des extremums semble fortement dépendre du 

nombre de Reynolds. A faibles nombres de Reynolds (Re < 500), le transfert de chaleur est piloté par l’épaisseur de film 

liquide. A Reynolds plus élevés, les maximas sont décalés vers la zone de slug liquide, et le film liquide ne permet plus 

d’améliorer le transfert de chaleur.  Dans les écoulements observés, l’augmentation du titre a pour effet d’augmenter la 

vitesse de l’écoulement (conservation du débit), ce qui augmente l’épaisseur de film [10]. Un film liquide plus épais 

réduit le gradient de température entre la paroi et l’interface gaz/liquide, et réduit donc l’efficacité du transfert de chaleur. 

D’autre part, la fréquence des zones de recirculation dans l’écoulement diminue, ce qui réduit l’efficacité du 

refroidissement par les recirculations. La Figure 7 illustre 3 régimes d’écoulements obtenus pour un titre en vapeur de 

13% pour trois vitesses massiques.  

 

 

 

L’augmentation de la vitesse massique ne modifie pas le régime d’écoulement qui reste de type poches-bouchons à la 

limite du slug-annulaire. Dans ce régime, les recirculations de liquide sont moins fréquentes et le film liquide peut être 

considéré comme le mode de transfert de chaleur prédominant.  Dans les écoulements observés ici, on peut donc penser 

que l’augmentation de la vitesse massique de G = 258 kg/m²s à G=526 kg/m²s est responsable d’une augmentation de 

l’épaisseur de film, expliquant la diminution du coefficient de transfert de chaleur. Plusieurs programmes de traitement 

d’images ont été développés avec Matlab pour déterminer les moyennes temporelles des paramètres suivants : longueur 

de bulle, longueur de slug liquide vitesse de bulle, taux de croissance de bulle. Chaque série de 1000 images est 

enregistrée à une fréquence de 1230 Hz, soit une durée d’écoulement de 0,81s.  Un premier programme effectue une 

binarisation des images : comme la lumière se reflète sur l’interface, il est possible, à partir du gradient de niveau de 

gris, de détecter les bulles (Figure 8). Au-delà d’une valeur seuil du gradient, une séparation entre le liquide et le gaz est 

opérée. A partir des images binarisées, d’autres programmes permettent d’estimer les paramètres restants. 

 

 

Figure 7. Ecoulements observés sur la échantillon à 16 canaux pour 𝑥𝑣𝑎𝑝 = 13%. De gauche à 

droite : G = 258 kg/m²s, G = 387 kg/m²s, G = 526 kg/m²s   

Figure 8 : binarisation d’une image d’écoulement observé sur la puce à 16 microcanaux.     

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

43



6. Perspectives : simulations numériques 

Ces données seront utiles à la mise en place de simulations numériques d’écoulements diphasiques. On cherche à 

reproduire sur une géométrie de canal 2D avec le logiciel Fluent et l’approche de capture d’interface VOF les 

écoulements de type ‘poches-bouchons’ qui sont observés sur l’échantillon à 16 canaux. L’emploi d’une géométrie 2D 

axisymétrique plutôt que 3D empêche de reproduire la géométrie exacte des microcanaux en silicium, mais permet un 

gain de temps de calcul important.  Les caractéristiques des écoulements en conditions adiabatiques ont été reproduites : 

longueurs de bulle et de slug liquide, vitesses de bulles, chute de pression le long du canal, et épaisseur de film liquide. 

Une étude du transfert de chaleur est en cours, avec pour objectif de déterminer l’évolution spatiale du HTC et du nombre 

de Nusselt dans l’écoulement. Enfin, un terme source d’évaporation sera rajouté pour générer la croissance des bulles. 

Le cas test de référence utilisé pour ces simulations est celui de Horgue et al.[10] 

 Conclusion 

Ce travail apporte des éléments inédits sur les régimes d’écoulements observés dans des microcanaux de faible 

diamètre hydraulique. Jusqu’à des nombres de Reynolds de 2800, seul le régime poches-bouchons est observé. 

L’augmentation du titre en vapeur entraîne l’allongement des bulles de vapeur mais a peu d’effet sur le transfert de 

chaleur. A l’inverse, l’augmentation de la vitesse massique ne modifie pas le type de régime observé, mais dégrade 

légèrement le transfert de chaleur, probablement en raison de l’augmentation de l’épaisseur de film liquide. Le 

développement d’un modèle numérique 2D capable de reproduire les tendances d’évolution du coefficient de transfert 

de chaleur constitue la suite de ce travail expérimental.    
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Résumé  

L'étude explore l'optimisation des systèmes Photo-Voltaïque/Thermique (PVT) via une stratégie de 

Contrôle Prédictif Économique (EMPC). Elle développe un modèle dynamique du système en 

Modelica/DYMOLA et définit le contrôleur EMPC dans Matlab/Simulink. Différentes géométries de 

canaux sont testées pour intensifier le transfert de chaleur, avec des simulations basées sur des conditions 

climatiques réelles. L'utilisation de l'EMPC avec récupération de chaleur entraîne des gains significatifs 

(jusqu’à 234%), illustrant son potentiel pour optimiser l'efficacité énergétique des PVT.  

Nomenclature 

PV Photovoltaïque 

PVT Photovoltaïque Thermique 

MPC Model Predictive Control 

SOO Simple On/Off

HR Récupération Chaleur 

NHR Non Récupération Chaleur 

I Intensifié 

NI Non-Intensifié 

1. Introduction 

L'utilisation croissante de sources d'énergie renouvelables est cruciale pour répondre aux 

besoins mondiaux actuels en énergie. Les gouvernements sont de plus en plus tenus d'adopter 

des sources d'énergie alternatives à faible émission de carbone, notamment l'hydroélectricité, 

l'éolien, la biomasse et le solaire [1-3]. Les chercheurs se sont fortement investis dans l'étude 

de différentes techniques visant à exploiter efficacement ces énergies renouvelables. Bien que 

l'énergie solaire soit caractérisée par sa variabilité, elle demeure une source abondante 

disponible dans le monde entier [4], considérée comme très efficace pour la production 

d'électricité via des modules photovoltaïques (PV) [5] et pour la production de chaleur à travers 

des chauffe-eau solaires [6]. Les modules PV sont désormais intégrés dans divers secteurs tels 

que les bâtiments commerciaux et diverses activités industrielles, attirant l'attention des 

chercheurs en raison de la possibilité d'augmenter leur efficacité [7-10]. Cependant, un défi 

majeur réside dans la surchauffe des modules PV due à des températures cellulaires excessives, 

entraînant une diminution d'efficacité. Cette surchauffe est particulièrement préoccupante dans 

les pays connaissant des températures élevées et des niveaux de rayonnement solaire importants 

en été [11-12]. Diverses études ont été menées pour accroître l'efficacité des modules PV, 

certaines se concentrant sur la réduction du coefficient de température de puissance dans les 

cellules PV, tandis que d'autres explorent l'utilisation de matériaux spécifiques. Les résultats 

montrent que les anciens modules PV peuvent avoir des coefficients d'environ -0,5%/°C, soit 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-041

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

45



 

presque le double des nouveaux modules PV qui affichent -0,27%/°C [13]. D'autres études 

comparent les performances de cellules PV composées de différents matériaux sous diverses 

conditions d’ombrage partiel [14]. Une approche significative pour augmenter l'efficacité 

électrique des modules PV consiste à les refroidir [15]. Cette méthode, réalisée en extrayant la 

chaleur de la face inférieure du module par un fluide, donne lieu à des systèmes hybrides 

photovoltaïques/thermiques (PVT). Ces PVT peuvent être utilisés dans diverses applications, 

notamment pour les bâtiments [16] ou la désalinisation [17], en fonction de leur géométrie et 

du fluide utilisé pour refroidir le panneau [18]. L'utilisation de différentes formes géométriques 

à la surface inférieure du canal de refroidissement est également explorée pour améliorer le 

refroidissement, s'inspirant de techniques utilisées dans les chauffe-eaux solaires. 

Le recours à des modèles dynamiques pour étudier ces systèmes PVT avec refroidissement 

permet de les réguler efficacement. Les chercheurs ont expérimenté diverses méthodes de 

contrôle, dont le contrôle prédictif économique (MPC), pour optimiser les performances des 

modules PV et des chauffe-eau solaires [19-21]. Des résultats de différentes études montrent 

une augmentation significative de la production d'énergie renouvelable avec l'utilisation de 

contrôleurs MPC [22]. 

L'objectif de cette étude est de développer un contrôleur MPC pour réguler la température 

des modules PVT en ajustant le débit du fluide de refroidissement, avec pour résultat une 

amélioration globale de l'efficacité énergétique du système PVT. Deux géométries différentes 

du côté refroidissement sont considérées, l'une sans intensification et l'autre avec insertion de 

générateurs de vortex afin d’améliorer le refroidissement. Les modèles dynamiques obtenus 

sont ensuite utilisés pour appliquer une stratégie de contrôle MPC visant à optimiser les 

performances du système PVT. Les simulations, réalisées dans des conditions estivales et 

hivernales, prennent en compte deux scénarios d'utilisation de l'énergie du système PVT : avec 

ou sans récupération de chaleur. Les résultats obtenus sont enfin discutés pour une meilleure 

compréhension du comportement du système. 

2. Géométrie du système 

Le système Photo-Voltaïque/Thermique (PVT) est composé d'un module PV sur la surface 

supérieure et d'un conduit monté en dessous pour assurer le refroidissement du système. L'air 

extérieur est utilisé comme fluide de transfert de chaleur. Dans cette étude, deux conceptions 

sont considérées : conduit vide (Figure 2 (a)) et avec générateur de vortex (VG) (Figure 2 (b)). 

 
Figure 2 : (a) PVT avec conduit vide, (b) PVT avec VG 

2.1. Modèle dynamique de PVT 

Dans cette partie, le système PVT est modélisé dynamiquement sous Dymola (langage 

Modelica) puis le mécanisme de contrôle, d’identification et les fonction couts des contrôleurs 

MPC sont définis. La figure 2 représente le modèle dynamique de PVT (inertie thermique) 

couplé à un système de pompage sous Dymola avec ses variables d’entrée et de sortie.  

Les équations bilan de conservation d’énergie et de masse sont définies comme (1) et (2).  

 𝑃𝑒𝑙𝑒𝑐𝑡 = 𝑃𝑠𝑜𝑙𝑎𝑟 − 𝑄𝑙𝑜𝑠𝑠𝑒𝑠 − 𝑄𝑠𝑡𝑜𝑟𝑒𝑑 − 𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 (1) 

   𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑒𝑛𝑡𝑟é𝑒
= 𝑚̇𝑎𝑖𝑟𝑠𝑜𝑟𝑡𝑖𝑒

 (2) 
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Figure 2 : Modèle (PVT+Pompe) sous Dymola  

Les définitions des principales variables sont regroupées dans le tableau 1.  

𝑚̇𝑎𝑖𝑟  (kg/s) Débit d’air dans la conduite du PVT 

Tamb (°C) Température ambiante  

Tcell (°C) Température des cellules du PVT 

Psolar (W) Puissance solaire absorbée par le PVT 

Pelect (W) Puissance électrique produite par le PVT 

Qlosses (W) Puissance thermique perdue par le PVT (convection + rayonnement) 

Qstored (W) Puissance thermique inertielle du PVT (sensible) 

Qconv (W) Puissance thermique échangée entre le PVT et le fluide de transfert 

Tableau 1 : Variables principales et définitions 

Les modèles de production électriques sont issus de la librairie de composants modelica 

Building [23]. Toutes les équations dynamiques prenant en compte la variabilité des entrant et 

l’inertie thermiques des composants permettant de calculer les variables du tableau précédent 

peuvent être retrouvée dans la publication de Karkaba & al. [24]. Concernant le cas où des 

générateurs de vortex sont intégrés dans une conduite, des simulations CFD ont été réalisées en 

faisant varier le nombre de Reynolds afin de déterminer les corrélations de transfert thermiques 

et de pertes de charges [25]. La géométrie des VG et leur disposition optimale ayant été au 

préalable effectué.  

2.2. Méthodologie de contrôle 

Le contrôleur MPC visant à contrôler et optimiser les performances du système PVT, doit 

être construit en utilisant les données simulées à partir du modèle dynamique de PVT précédent. 

Le MPC doit être aussi simple que possible tout en capturant toujours le comportement essentiel 

du système. Dans ce travail, en utilisant des considérations physiques, un modèle bilinéaire 

discret en « boîte grise » a été choisi adapté aux échangeurs de chaleur (3). Le débit massique 

du fluide de refroidissement est pris comme variable de contrôle (voir par exemple [26] ou [27] 

dans le contexte des systèmes de CVC). 

 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘 + 1) = 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘) + 𝑎. (𝑇𝑎𝑚𝑏(𝑘) − 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘)) + 𝑏. 𝑚̇𝑎𝑖𝑟(𝑘). (𝑇𝑎𝑚𝑏(𝑘) − 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘)) + 𝑐. 𝑃𝑠𝑜𝑙𝑎𝑟(𝑘) (3) 

« a » modélise le taux de refroidissement du panneau sans convection forcée, « b » lorsqu’il 

y a convection forcée et « c » le chauffage induit par l'irradiance solaire. Le modèle discrétisé 

de la température du module Tcell est modifié selon les paramètres constants identifiés (a,b,c) et 

les conditions de fonctionnement à savoir la température ambiante Tamb, le débit d’air 

(refroidissement) 𝑚̇𝑎𝑖𝑟, et la puissance solaire absorbée Psolar. L'objectif principal du contrôleur 

MPC est d'augmenter le gain d'énergie dans le système PVT en augmentant la puissance 

électrique en diminuant la température des cellules. Ce mécanisme est activé en pompant de 

l'air supplémentaire sur la surface inférieure du module PV, ce qui augmente la puissance de 

pompage. La fonction de coût à cette fin est définie dans l'équation (4). Pour le cas de 

récupération de chaleur, une autre fonction de coût est définie en ajoutant un terme 

supplémentaire à l'équation précédente pour former l'équation (5). 

∑ 𝑃𝑠𝑜𝑙𝑎𝑟(𝑘). 𝛽. 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘) + 𝛼. 𝑚̇𝑎𝑖𝑟(𝑘)𝑁
𝑘=1      (4) 

 ∑ 𝑃𝑠𝑜𝑙𝑎𝑟(𝑘). 𝛽. 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘) + 𝛼. 𝑚̇𝑎𝑖𝑟(𝑘) − 𝑚̇𝑎𝑖𝑟(𝑘). 𝐶𝑝𝑎𝑖𝑟 . (𝑇𝑎𝑚𝑏(𝑘) − 𝑇𝑜𝑢𝑡(𝑘))𝑁
𝑘=1  (5) 
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 𝑇𝑜𝑢𝑡(𝑘) = 𝑇𝑎𝑚𝑏(𝑘) − (𝑇𝑎𝑚𝑏(𝑘) − 𝑇𝑐𝑒𝑙𝑙(𝑘)). (1 − 𝑒−𝜗)    𝑎𝑣𝑒𝑐 𝜗 = ∆𝑚̇𝑎𝑖𝑟(𝑘)𝜆  (6) 

Ces fonctions coût à minimiser ont globalement pour but d’augmenter la production 

électrique du panneau tout en réduisant la consommation de la pompe et en tenant compte de 

la récupération de chaleur le cas échant. Le processus d'identification du système PVT vise à 

déterminer les paramètres du modèle de contrôle et les fonctions de coût à partir de données 

synthétiques issues des simulations DYMOLA. Des simulations numériques sont effectuées en 

faisant varier les paramètres d'entrée, tels que l'irradiance solaire, la température ambiante et le 

débit d'air. Ensuite, un problème d'optimisation est résolu dans Matlab pour estimer les 

paramètres du modèle, en minimisant l'erreur entre les données synthétiques et la prédiction du 

modèle de contrôle. Les équations et fonction d’identification peuvent être retrouvées dans 

l’article de Karkaba & al. [24].  

3. Paramètres et scénarios de simulation  

3.1. Paramètres 

Les paramètres utilisés dans les simulations sont rassemblés dans le tableau 2. On y retrouve 

les caractéristiques du panneau solaire PV choisi (LONGI (Hi-MO5) [28] ainsi que les 

paramètres de réglage du contrôleur MPC.  

 Paramètre Valeur Unité 

Panneau 

PV 

Dimension LxWxH 2073x1133x35 mm 

Orientation des cellules 132(6x22) - 

Masse 30,6 (kg) 

Tension à vide 45,55 V 

Courant de court-circuit 13,90 A 

Coefficient de température (tension / courant) -0,284 / 0.05 %/°C 

Contrôleur 

MPC 

Temps d’échantillonnage 30 s 

Prediction Horizon 25 - 

Control Horizon 25 - 

𝑚̇𝑎𝑖𝑟  valeur max 0,2 kg.s-1 

𝑚̇𝑎𝑖𝑟  variation min / max -0,001 / 0.01 kg.s-1 

Tableau 2 : Paramètres de simulation 

3.2. Scénarios 

Les systèmes PVT peuvent avoir plusieurs secteurs d’applications telles que les bâtiments 

commerciaux, maisons individuelles, industries, voire même les centrales solaires. Deux 

scénarios principaux sont appliqués pour consommer l'énergie produite par le système PVT. 

Dans le premier, l'énergie thermique extraite du module n'est pas utilisée (No Heat Recovery 

« NHR »). Dans le second, l'énergie thermique est utilisée selon des conditions définies dans 

les fonctions de coût de ce scénario, à savoir : une fois que la température de sortie est 

supérieure à la température ambiante (Tout > Tamb), le système utilise la chaleur extraite du 

module (Heat Recovery « HR »). Dans les deux cas, les systèmes PVT Intensifiés (I) et Non-

Intensifiés (NI) sont étudiés. Au final, 4 scénarios d’utilisation sont investigués : NI-NHR, I-

NHR, NI-HR, I-HR. En plus des scénarios d’utilisation, les simulations sont réalisées avec trois 

différents types de contrôles :  

• Pas de refroidissement (cas de référence) 

• Simple On/Off (SOO) 

• Modèle Prédictif de Contrôle (MPC) 

Comme il est prévu par la suite de réaliser des expériences dans le laboratoire d’IMT Nord 

Europe, les simulations ont été réalisées pour des données d’ensoleillement et de températures 
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correspondant à cet emplacement géographique (lat. 3.0807° et long. 50.3708°) pour un jour 

« été » et un jour « hiver » (Figure 3). Les données sont extraites du site web « power data 

access viewer » [29].  

  
Figure 3 : Journée été/hiver Nord France : (a) Irradiance (b) Température ambiante [29] 

4. Résultat et discussion 

Les simulations sont effectuées pour tous les scénarios précédemment explicités avec les 3 

types de contrôle. Afin de mesurer les performances des systèmes le gain énergétique est 

déterminé (Equation 7). Il est composé de l’énergie électrique générée par le panneau PV (Pelect, 

consommée par la pompe Ppump et l’énergie thermique récupérée (dans certains cas) Qtherm.  

 𝐸𝑛𝑒𝑟𝑔𝑦𝐺𝑎𝑖𝑛(𝑡) = ∫ (𝑃𝑒𝑙𝑒𝑐𝑡(𝑠) − 𝑃𝑝𝑢𝑚𝑝(𝑠) + 𝑄𝑡ℎ𝑒𝑟𝑚(𝑠)) 𝑑𝑠
𝑡

0
  (7) 

4.1. Résultat pour un jour « été » 

Le Tableau 3 montre le gain énergétique (Wh) du système PVT pendant une journée d'été 

pour les scénarios simulés. Sans refroidissement, la valeur de référence obtenue est 3105 [Wh]. 

Pour le premier cas, (NI-NHR), l'utilisation du contrôleur SOO a un effet négatif et diminue le 

gain énergétique de 1,6 %, dû à son manque de flexibilité et au débit constant de pompage. 

Lorsque le contrôleur MPC est utilisé, le même gain énergétique est obtenu car le contrôleur 

détermine qu'il est inutile de refroidir le module PV dans ces conditions (voir débit nul Figure 

4 (b)). On le constate sur la figure 4 (a), l’évolution de la température des cellules est 

coordonnée avec l’irradiance.  

Scénario de 

contrôle 

No Int.-No Heat Reco. 

NI-NHR 

Int.-No Heat Reco. 

I-NHR 

No Int.-Heat Reco. 

NI-HR 

Int.-Heat Reco. 

I-HR 

Zéro 3105 

SOO 3053 2993 6044 7807 

MPC 3105 3112 8532 10382 

Tableau 3 : Energy Gain (Wh) pour un jour « été » 

Dans le cas de l'intensification sans récupération de chaleur (I-NHR), le gain est diminué 

avec un contrôleur SOO pour les mêmes raisons que le cas précédent (NI-NHR). Lors de 

l'utilisation du contrôleur MPC, le gain augmente de 0,22 % pour atteindre une valeur de 3112 

[Wh]. Pour les deux scénarios de récupération de chaleur sans intensification (NI-HR) et avec 

intensification (I-HR), le gain énergétique est augmenté de 94,65 % et 151,43 % respectivement 

par l'utilisation du contrôleur SOO et augmenté de 174,78 % et 234,36 % par l'utilisation du 

contrôleur MPC. Les contrôleurs MPC sont plus efficaces que les contrôleurs SOO. En ce qui 

concerne l’intensification des échanges, lors de l'utilisation de générateurs de vortex (I) le gain 

énergétique augmente de 21 % par rapport à celui du canal vide (NI). Cette amélioration permet 

de mieux refroidir le module PV et de réduire la température des cellules, générant ainsi plus 

de puissance électrique. Dans le cas de (I-HR), la température des cellules diminue davantage 
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par rapport au cas de (NI-HR). En effet, les débits massiques, pour les deux scénarios NI-HR 

et I-HR (courbes noire et verte confondues figure 4 (b)), sont similaires, mais la température 

des cellules est nettement inférieure lorsque le système possède des VG.  

(a) 

 

(b) 

 

Figure 4 : Journée été avec contrôleur MPC : (a) Température de cellule (b) Débit d’air  

4.2. Résultat pour un jour « hiver » 

Une étude similaire à celle menée pour un jour « été » a été réalisée pour un jour « hiver ». 

Les simulations, avec dans des scénarios sans récupération de chaleur, ont montré un contrôleur 

SOO pénalisant le gain énergétique et un contrôleur MPC limitant la circulation d’air à zéro 

(graphique de la température de cellules et débit disponible dans la publication [24]) (Tableau 

4). Comme précédemment, l’utilisation d’un contrôleur MCP et de générateur de vortex permet 

d’obtenir le meilleur gain énergétique dans le cas de récupération de chaleur.  

Scénario de 

contrôle 

No Int.-No Heat Reco. 

NI-NHR 

Int.-No Heat Reco. 

I-NHR 

No Int.-Heat Reco. 

NI-HR 

Int.-Heat Reco. 

I-HR 

Zéro 887 

SOO 847 830 1545 1949 

MPC 887 887 1822 2194 

Tableau 4 : Energy Gain (Wh) pour un jour « hiver » 

4.3. Etude pour une variation d’irradiance 

Il a été démontré précédemment qu'il n'est pas intéressant de refroidir le panneau simplement 

pour augmenter l'efficacité électrique pour des valeurs moyennes d’irradiance. Ainsi, pour 

mieux distinguer à quelles valeurs d'irradiation il est intéressant de refroidir le système PVT, la 

différence entre la production du PV et la consommation de la pompe est tracée en fonction de 

l'irradiance et présentée dans la figure 5 (a). Le débit d’air est tracé dans la figure 5 (b). Pour la 

géométrie du canal vide, le refroidissement est efficace uniquement lorsque l'irradiance dépasse 

1000 W.m−2 (c'est le maximum d'irradiance à la surface de la terre sans concentration solaire). 

Alors que pour le cas géométrique avec générateurs de vortex, le refroidissement est considéré 

comme efficace à partir d'une valeur de 750 W.m−2. 

(a)  

 

(b) 

 

   

Figure 5 : (a) Production électrique nette ; (b) débit d’air en fonction de l’irradiance 
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5. Conclusion 

Dans cet article, une étude sur le contrôle photovoltaïque/thermique à l'aide d'un Contrôleur 

Prédictif Modélisé a été menée. Les résultats suivants peuvent être mis en évidence : 

• Pour une irradiance moyenne, sans scénario de récupération de chaleur, l'utilisation de 

générateurs de vortex et du contrôleur MPC n'augmente pas le gain d'énergie du système 

PVT (moins de 1% d'augmentation pour les deux cas). 

• Pour une irradiance moyenne en été (France septentrionale) avec scénario de 

récupération de chaleur, l'utilisation de générateurs de vortex avec le contrôleur MPC 

augmente le gain d'énergie à 234 % par rapport à une augmentation de 151 % lors de 

l'utilisation de générateurs de vortex avec un contrôleur simple on/off (SOO). 

• L'utilisation de générateurs de vortex comme technique d'intensification dans le système 

PVT augmente le gain d'énergie d'environ 21 % par rapport à la configuration de conduit 

vide pour une irradiance moyenne et élevée. 

• L’utilisation de VGs sans valorisation de la chaleur permet une amélioration du 

rendement globale des panneaux PVT pour de plus faibles irradiances (>750 W.m-2
 avec 

VGs contre >1000 W.m-2
  sans VGs). 

Dans cette étude, seul le débit de fluide transfert était contrôlé. D’autres études à venir dans 

lesquelles l’orientation des générateurs de vortex sera elle aussi pilotée permettra d’augmenter 

le rendement de l’installation et de la rendre compétitive pour des niveaux d’irradiation encore 

plus faibles.  
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Résumé -  La  consommation  d’énergie  due  à la production d’eau chaude sanitaire ECS en France 

est  évaluée  à  75  TWh.  Actuellement,  les  cumuls  électriques  et  les  chauffe-eau  thermodynamiques 

représentent 51 % des systèmes de production d’ECS en fonctionnement avec une consommation d’en- 

viron 20 TWh. Selon un scénario de RTE, l’électrification des usages et le remplacement des cumulus 

électriques par des chauffe-eau thermodynamiques conduiraient à réduire à environ 16,5 TWh, soit une 

économie d’énergie de l’ordre de 3 TWh et au mieux 0,81 Mt d’émissions de CO2 évitées. D’autre 

part, les chauffe-eau solaires contribuent actuellement à économiser environ 2,4 TWh. Nous comparons 

pour l’ECS dans l’habitat à  l’échelle de la France un scénario d’électrification des usages thermiques 

à  un  scénario  de  développement  du  solaire  thermique  sur  le  plan  énergétique  et  environnemental. 

L’impact  de  ces  systèmes  est  donc  évalué  sur  la  base  des  économies  d’énergie  réellement  réalisées 

et  des  émissions  de  CO2 évitées.  On  montre  ainsi  que  si  l’on  se  fixe  comme  objectif  d’atteindre  la 

moyenne  européenne  en  termes  de  surface  de  capteurs  solaires  installés  par  habitant  (0,105  m
2 par 

habitant),  soit  un  nombre  d’installations  de  1,7  million,  les  économies  d’énergie  s’élèveraient  à  2,8 

TWh. Cette économie d’énergie correspond à celle prévue par RTE avec l’installation de 9,5 millions 

de chauffe-eau thermodynamiques d’ici 2035. En installant autant de chauffe-eau solaires, les surfaces 

de capteurs atteindraient 0.57 m
2 par habitant, soit ce que l’on fait en moyenne dans les DROM ou 

encore dans un pays comme l’Autriche. Près de 16 TWh d’énergie seraient économisées et 5 millions 

de tonnes de CO2 seraient évitées. 

 
Nomenclature 

 
COP coefficient de performance, − TCS taux de couverture solaire, % 

 
1. Introduction 

La production d’eau chaude sanitaire (ECS) est un poste particulièrement consommateur 

d’énergie dans le secteur du bâtiment. Selon l’ADEME [1], la part dans l’habitat de consom- 

mation énergétique pour l’ECS est souvent  comprise entre de 10 et 25 %.  En  France, cette 

consommation  d’énergie  est  évaluée  à  75  TWh.  Actuellement,  les  cumuls  électriques  et  les 

chauffe-eau thermodynamiques (CET) représentent 51 % des systèmes de production d’ECS 

en fonctionnement avec une consommation d’environ 20 TWh. Les systèmes non électriques 

constituent l’autre grande part avec 32 % pour le gaz naturel et 11 % pour le fioul domestique. 

Quant aux chauffe-eau solaires (CES), ils contribuent à économiser environ 2,4 TWh. Au ni- 

veau européen, le Net zero industry Act, énoncé en mars 2023, a posé les ambitions en matière, 

entre autres, solaire pour mener à  bien la décarbonation en Europe. Il comporte des mesures 

pour renforcer l’écosystème européen de fabrication de produits technologiques bas carbone 

avec, comme objectif en 2050, zéro émission nette. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-043
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En  France,  le  développement  de  chauffe-eau  thermodynamiques  est  privilégié  comme  le 

propose RTE à travers son scénario basé sur l’électrification des usages à horizon 2035 [2]. Le 

remplacement des cumulus électriques par des chauffe-eau thermodynamiques conduiraient à 

réduire la consommation d’énergie à  environ 16,5 TWh, c’est-à-dire une économie d’énergie 

de 3,5 TWh. Au niveau européen, le choix se porte préférentiellement sur le solaire thermique. 

On constate d’ailleurs la reprise du marché du solaire thermique, qui, amorcée en 2021, s’est 

confirmée en 2022. Selon EurObserv’ER [3], la surface de capteurs installée annuellement a 

augmenté, en 2022, de 11,9 %, soit 2,372 millions de m
2
. Cette croissance est essentiellement 

assurée par quatre pays (Allemagne, Grèce, Italie, Pologne). 

Or, dans une étude précédente [4], il a déjà été montré l’intérêt du CES par rapport au CET 

concernant les quantités de matières à mobiliser par rapport à l’énergie fournie tout au long de 

la durée de vie. De même, le rapport de la quantité d’énergie à investir et de l’énergie fournie 

est plus favorable pour le CES que pour le CET. 

Il s’agit désormais de déterminer lequel de ces deux systèmes, CET et CES, peut contribuer à 

décarboner au mieux les usages dans le secteur du bâtiment. Nous comparons ainsi pour l’ECS 

dans l’habitat à l’échelle de la France un scénario d’électrification des usages thermiques à un 

scénario de développement du solaire thermique en termes énergétique et environnemental. Les 

gains apportés par ces systèmes sont évalués sur la base des économies d’énergie réalisées et 

des émissions de CO2 évitées. 

2. Matériels et méthodes 

Nous reprenons la comparaison établie précédemment [4] en se focalisant sur un chauffe-eau 

thermodynamique (Chappee TD 200 split WH)(CET) et un chauffe-eau solaire (CES) qui per- 

mettent chacun d’assurer la fourniture de 140 L par jour à 50◦C. Ces deux systèmes répondent 

aux besoins spécifiés. Pour le CES, l’énergie auxiliaire est l’électricité, nécessaire pour l’appoint 

et le circulateur. Néanmoins, pour le CES, nous considérons un système standard composé de 

capteurs solaires de 4 m
2 au total placés plein sud sur un toit de pente moyenne (15◦ ) et d’un 

ballon de 200 L. Autrement dit, il ne s’agit pas d’un système adapté et optimisé à chaque lieu et 

aux besoins des logements, mais plutôt d’un système générique qui, en moyenne, conviendrait 

à une famille de 3 ou 4 personnes en France métropolitaine. 

À  partir  de  simulations  effectuées  à l’aide du logiciel Simsol, nous identifions pour les 

différentes régions de France et plus particulièrement pour les grandes villes associées, la res- 

source solaire (voir figure 1) afin d’établir les consommations d’énergie, les apports solaires et 

les taux de couverture solaire (TCS) correspondants. 

Dans l’UE, on constate des surfaces installées en moyenne de 0,105 m
2 par habitant (voir 

figure 2) [3]. En France métropolitaine, les surfaces correspondent à  0,036 m
2 par habitant. 

Dans les DROM, la situation est plutôt favorable au CES avec une surface moyenne de 0,53 m
2 

par habitant. Par la suite, nous nous focaliserons donc juste sur la France Métropolitaine. 

Enfin, mentionnons un autre indicateur : le contenu CO2. Alors que le contenu CO2 de 

l’électricité du réseau est d’environ 86 g/kWh, l’ADEME préconise des contenus CO2 de l’énergie 

thermique produite à partir de l’électricité de 147 g/kWh, du gaz naturel de 227 g/kWh et du 

fioul domestique de 324 g/kWh. Nous prendrons ces valeurs comme références pour estimer 

les gains en termes de réduction des émissions de CO2 liées aux économies d’énergie. À  noter 

qu’en moyenne, un chauffe-eau solaire permet d’éviter jusqu’à 800 kg de CO2 par an. 
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Figure 1 : Ensoleillement annuel pour les capteurs solaires. 
 

 

 
 

Figure  2 : Surfaces de capteurs solaires thermiques installées par habitant en UE. 

 

 

 
3. Résultats et discussion 

Actuellement, environ 30 millions de systèmes de production d’ECS ont été recensés. RTE 

propose un scénario d’électrification des usages thermiques qui repose sur l’adoption de solu- 

tions électriques de chauffage plus efficaces. Le CET est donc privilégié [2]. Avec une consom- 

mation d’électricité pour l’ECS évaluée à 19,3 TWh en 2035, ce scénario conduit à installer 9,5 

millions de CET et à réaliser des économies d’énergie comprises entre 2,5 et 3,9 TWh d’ici 2035 
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pour des COP allant de 3 à 3,9. Or il a été constaté, d’après une étude de l’ADEME-COSTIC 

[1], que les COP réels se trouvent dans une gamme allant de 1,4 à 3 avec une moyenne à 2,2. 

Ainsi, avec 9,5 millions de CET, une économie de 2,5 TWh semblerait plus réaliste. 

Si l’on considère le CES, on constate environ 586 000 installations solaires thermiques, cor- 

respondant  à  une  surface  de  capteurs  de  2,345  millions  de  m
2 [5].  À  partir  des  simulations 

Simsol effectuées sur les grandes villes représentatives des régions de la France métropolitaine, 

on obtient les apports solaires et le taux de couverture solaire pour une installation standard. 

En extrapolant à  toute la région et connaissant la surface installée par habitant [5], la quan- 

tité  d’énergie économisée grâce au solaire et à l’échelle de chaque région peut être estimée 

(économies d’énergie cumulées) (voir tableau 1). 
 

Région Besoins 

par foyer 

Ressources 

solaires 

Apports 

solaires 

TCS Surfaces 

milliers 

É conomies 

cumulées 

 (kWh) (kWh/m
2
) (kWh) (%) de m

2 (TWh) 

Auvergne-R. A. (Lyon) 2284 1329 1606 70,3 456 0,183 

Bourg. F.-C. (Besançon) 2352 1285 1669 71,0 129 0.054 

Bretagne (Rennes) 2287 1270 1619 70,8 79 0.032 

Centre-V-d-L (Orléans) 2330 1345 1689 72,5 65 0,027 

Corse (Ajaccio) 2086 1745 1815 87,0 38 0,017 

Grand-Est (Strasbourg) 2395 1159 1568 65,5 280 0,110 

Hauts-de-F. (Lille) 2372 1127 1526 64,3 97 0,037 

Ile-de-France (Paris) 2313 1192 1570 67,9 88 0,034 

Normandie (Rouen) 2346 1185 1587 67,6 30 0,012 

N.-Aquitaine (Bordeaux) 2222 1470 1695 76 292 0,124 

Occitanie (Toulouse) 2205 1470 1695 76,9 398 0,169 

Pays de la Loire (Nantes) 2278 1355 1707 74,9 120 0.051 

Provence-A-C. d’A. 2125 1669 1808 85,1 278 0.125 

Tableau 1 : Économies d’énergie réalisées par région grâce aux CES en prenant comme référence les 

besoins par foyer, la ressource solaire de la grande ville correspondante et les surfaces actuellement 

installées. 

 

Au total, en France métropolitaine, les quantités d’énergie fournies par ces installations so- 

laires s’élèvent à  1,335 TWh. Elles se traduisent par des économies réellement obtenues de 

0,974 TWh, soit un TCS moyen de 73 %. Ainsi, en France métropolitaine, on a 0,036 m
2 par 

habitant alors que la moyenne de l’UE 28 est de 0,105 m
2
/hab. 

Afin d’estimer le gain apporté  par le déploiement de nouvelles installations solaires, nous 

prenons comme autre référence les surfaces par habitant qui ont été installées dans d’autres pays 

européens : Allemagne 0,233 m
2
/hab, Danemark 0,323 m

2
/hab, Grèce 0,454 m

2
/hab et Autriche 

0,57 m
2
/hab [3]. À  chacune de ces valeurs correspond une surface totale et donc un nombre 

d’installations standards qui est indiqué dans les figures 3 et 4. Ces figures présentent d’une part 

les économies d’énergie réalisées et d’autre part les quantités de CO2 évitées par les chauffe-eau 

solaires à l’échelle de la France métropolitaine. Sont aussi mentionnées les économies d’énergie 

et les quantités de CO2 évitées par l’installation de 9,5 millions de CET comme le prévoit le 

scénario de RTE selon si l’on remplace des cumulus électriques, des chauffe-eau gaz ou des 

chaudières au fioul. 

On constate que les économies réellement réalisées par les chauffe-eau solaires s’élèvent 
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Figure  3 : Économies d’énergie réalisées par le CES pour différentes surfaces installées par habitant 

(orange) correspondant chacunes à  un nombre d’installations et comparées aux économies réalisées 

par 9,5 millions de CET (bleu) 

 

 

 
 

Figure   4  : Quantités  de  CO2 évitées  par  l’installation  de  CES  selon  le  remplacement  de  solutions 

électriques (147 g/kWh, bleu), au gaz (227 g/kWh, orange) et fioul (324 g/kWh, gris). Ces quantités 

sont comparées à celles évitées par l’installation de 9,5 millions de CET. 

 

 

 

 

à  2,823  TWh  pour  une  surface  par  habitant  de  0,105  m
2
,  soit  la  moyenne  européenne.  Par 

exemple, ces économies montent à 8,7 TWh pour la même surface par habitant que celle ins- 

tallée au Danemark. Alors que l’installation de 9,5 millions de CET permet juste d’atteindre 

ce qui peut être obtenu par l’installation de 1,7 million de CES. Ainsi, le gain réalisé  par les 

chauffe-eau solaires s’avère nettement plus important que les chauffe-eau thermodynamiques 

en termes d’économie d’énergie. On retrouve le même type de résultats sur les émissions de 

CO2 évitées : le CES est beaucoup plus pertinent en contribuant nettement plus que le CET à la 

décarbonation du secteur du bâtiment. Avec un nombre d’installations identique de 9,5 millions, 

les émissions de CO2 évitées seraient au mieux de 0,81 Mt pour le CET alors que pour le CES 

elles seraient comprises entre 2,25 et 5 Mt, soit 3 a` 6 fois plus importantes. 
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4. Conclusion 

Ce travail prolonge une étude précédente [4] qui a montré l’intérêt des chauffe-eau solaires 

CES  par  rapport  aux  autres  systèmes  de  production  d’eau  chaude  sanitaire  et  en  particulier 

au  chauffe-eau  thermodynamique  CET.  Après  les  aspects  liés  aux  quantités  d’énergie  et  de 

matériaux à investir par rapport à l’énergie fournie sur toute la durée de vie, nous avons abordé 

ici les économies d’énergie réalisées ainsi que les émissions de CO2 évitées en comparant les 

deux systèmes CES et CET. En se fixant comme objectif une surface installée par habitant com- 

parable à la moyenne européenne, le nombre d’installations solaires thermiques atteindrait 1,7 

million et le chauffe-eau solaire deviendrait aussi pertinent que d’équiper 9,5 millions de loge- 

ment de chauffe-eau thermodynamiques. Les gains en termes d’énergie économisée et de quan- 

tité de CO2 évitée sont, en effet, beaucoup plus intéressants. Remplacer 10 millions de chauffe- 

eau soit près d’un tiers de l’existant, par des chauffe-eau solaires conduirait à économiser plus 

de 16 TWh d’énergie et d’éviter près 5 millions de tonnes de CO2. En conclusion, le chauffe-eau 

solaire se révèle un système nettement plus pertinent en termes de soutenabilité que le chauffe- 

eau thermodynamique. L’électrification des usages thermiques n’est pas forcément une solution 

toujours efficace pour décarboner l’énergie dans le secteur, en particulier, du bâtiment. De façon 

générale, les énergies renouvelables thermiques peuvent apporter souvent des réponses bien plus 

pertinentes quant aux réelles économies d’énergie et aux émissions de CO2 évitées. 
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Résumé - Cet article présente l'analyse des matériaux à changement de phase (MCP) pour le stockage 

d'énergie thermique, en se concentrant sur la calorimétrie différentielle à balayage (DSC). Les résultats 

révèlent des différences significatives entre les mesures de température et d'enthalpie obtenues par 

DSC à flux de chaleur et à compensation de puissance.  Malgré les difficultés liées à la reproductibilité 

des résultats entre les instruments, l'étude souligne l'importance de mesures précises pour caractériser 

efficacement les MCP. 

Nomenclature 

PCM Matériaux à changement de phase 

Tf Température de fusion, °C 

Tc Température de cristallisation, °C 

ΔHf Enthalpie de fusion, J.g
-1

 

ΔHc Enthalpie de cristallisation, J.g
-1 

CP Chaleur spécifique, J.g
-1

.°C
-1

 

1. Introduction                            

Les matériaux à changement de phase (MCP) sont largement considérés comme des 

substances idéales pour le stockage thermique. Le stockage de l'énergie thermique se traduit 

par d'importantes économies d'énergie dans les secteurs du bâtiment et de l'industrie. En outre, 

il permet de réduire la consommation d'énergie thermique à l'échelle nationale et continentale, 

tout en contribuant à atténuer les émissions de CO2 associées à ces secteurs respectifs [1]. 

En raison de la capacité des matériaux à changement de phase à stocker et restituer de 

l’énergie thermique, il est essentiel de déterminer avec précision l’enthalpie ainsi que la 

température de changement de phase [2]. La performance thermique d'un bâtiment contenant 

des matériaux à changement de phase (MCP) est fortement affectée par un facteur majeur : la 

température à laquelle le MCP passe de l'état solide à l'état liquide. Il est impératif que cette 

température de fusion soit correctement choisie, dans la plage souhaitée, pour garantir une 

efficacité thermique optimale [3]. Un nombre important d’études d’analyse thermique ont été 

menées récemment, mettant notamment en œuvre des techniques telles que l’analyse 

thermique différentielle (ATD) et la calorimétrie différentielle à balayage (DSC), mais les 

résultats ne sont pas reproductibles [4]. 

L'analyse thermique permet de mesurer les changements d'une propriété physique d'un 

échantillon en réponse à une variation contrôlée de la température au cours du temps, dans 

une atmosphère inerte contrôlée. Elle englobe différents domaines tels que la calorimétrie, la 

thermogravimétrie et la dilatométrie… [5]. Cet article est essentiellement axé sur l'analyse par 

calorimétrie différentielle à balayage (DSC), la technique la plus répandue dans le domaine de 

l'analyse thermique. Il existe deux types de DSC : la DSC à flux de chaleur et la DSC à 

compensation de puissance. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-044
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1.1. DSC à flux de chaleur 

La DSC à flux de chaleur, qui fonctionne avec un seul four comme en ATD, comprend un 

bloc thermostaté (four ou enceinte) permettant des variations programmées de la température 

(croissante, décroissante ou constante), ainsi que des cellules échantillon et de référence. Le 

four est balayé par un gaz neutre. 

 

Figure 1 : DSC à flux de chaleur [5]. 

Dans ce type de dispositif, l'échantillon et la référence sont placés dans des creusets 

positionnés sur une plaque qui génère un flux de chaleur contrôlé. La mesure de la 

température s'effectue directement sous les creusets par le biais de thermocouples [5,6].  

1.2. DSC à compensation de puissance 

Deux micros fours sont installés dans un bloc maintenu à température constante. Ce bloc 

est refroidi par de l'eau, du réfrigérant ou même de l’azote liquide. Chaque four est équipé 

d'une résistance en platine pour la mesure de la température et d'un élément chauffant 

également constitué d'une résistance en platine. La référence et l'échantillon sont chauffés 

séparément. Un programmateur envoie une tension à l'amplificateur de température moyenne, 

assurant un chauffage uniforme des calorimètres de l'échantillon et de la référence. Cela 

garantit une augmentation linéaire de la température moyenne (la température moyenne de 

l'échantillon et de la référence) [6,7].  

 

Figure 2 : DSC àcompensation de puissance [7]. 

Lorsque des événements exo ou endo-thermiques tels que la fusion, la cristallisation, les 

changements de phase ou la réticulation se produisent, une puissance supplémentaire (ou 

moindre) est appliquée pour compenser le déséquilibre entre les températures de l'échantillon 

et de la référence. De cette manière, la puissance, et donc le flux de chaleur, sont mesurés 

[6,7]. Les micros fours d’une DSC à compensation de puissance ont une faible inertie ce qui 

permet de travailler à des vitesses de chauffe ou de refroidissement importante. 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

60



 

2. Matériaux et méthodes 

Dans cette étude, la paraffine RT28HC commercialisée par Rubitherm ayant une 

température de changement de phase d'environ 28°C a été caractérisée. Les masses des 

échantillons de paraffine étudiés à 10°C.min
-1

 et à 0,5°C.min
-1

 étaient de 13.11 mg et 11.34 

mg respectivement. Ces échantillons ont été placés dans les coupelles à liquide serties de  

5 mm de large et 2mm de profondeur. 

     

Figure 3 : Echantillon de paraffine RT28HC. 

2.1. Calorimétrie différentielle à balayage  

Afin de mesurer les enthalpies et les températures de changement de phase de la RT28HC, 

une DSC à flux de chaleur (DSC 6000) de PerkinElmer et une DSC à compensation de 

puissance Diamond de PerkinElmer ont été utilisées à une vitesse de chauffe de 10°C/min et 

0.5°C/min. 

Chaque instrument a son propre protocole d'étalonnage. Pour la DSC à flux de chaleur, 

l'étalonnage se fait en analysant deux étalons, l'indium et l'étain. Les températures de fusion et 

les enthalpies de fusion théoriques et mesurées sont ensuite introduites dans le logiciel Pyris 

Data. Il est également nécessaire de préciser la vitesse de chauffage et la masse de chaque 

étalon. Cette procédure est effectuée après avoir supprimé tous les étalonnages précédents. 

Le processus d'étalonnage de la DSC à compensation de puissance de Perkin Elmer est 

plus complexe. Tout d'abord, un étalonnage de la ligne de base doit être effectué dans la plage 

de température prévue pour l'analyse de l'échantillon. Cela implique d'ajuster les paramètres 

Slope, Fine Balance et Coarse Balance pour aligner la ligne de base de l'instrument afin 

d'obtenir une ligne droite et de réduire les petites différences dans la ligne de base. 

Après l'étalonnage de la ligne de base, les échantillons d'indium et d'étain sont soumis à un 

cycle de chauffage/refroidissement. Les températures et enthalpies de fusion théoriques et 

mesurées sont saisies dans le logiciel Pyris Data, ainsi que la masse de chaque étalon et la 

vitesse de chauffage. Le four est ensuite étalonné dans une plage de température donnée : 

celle-ci correspond à la plage dans laquelle l'échantillon de paraffine est étudié. 

Tableau 1 : Caractéristiques de la DSC6000 et DSC Diamond de PerkinElmer [8]. 

    Calorimètre Température Vitesse 

 Exactitude Précision °C Exactitude °C.min
-1 

DSC 6000 ±2% ±0.1% -100  450 ±0.1°C 0.1  100 

DSC Diamond < ±1% < ±0.1% -170 730 ±0.1°C 0.01 500 
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Dans cette étude, les mêmes coupelles étalons ont été analysées dans chaque instrument, 

ainsi que l'échantillon de paraffine. Une fois l'échantillon passé dans la DSC à flux de chaleur, 

il a été analysé à nouveau dans la DSC à compensation de puissance. L'objectif de cette 

procédure est de minimiser les erreurs potentielles liées à la coupelle et à la masse de 

l'échantillon, car les coupelles ont souvent des masses différences ce qui peut influencer les 

résultats. L’échantillon à été soumis à deux cycles de chauffe et de refroidissement dans 

chaque DSC, le deuxième cycle a été analysé dans cette étude. 

3. Résultats et discussions 

3.1. Enthalpies et températures de changement de phase 

Les figures 4 et 5 présentent les thermogrammes de fusion et de cristallisation de la 

paraffine RT28HC à une vitesse de chauffage de 10°C.min
-1

. Les courbes bleues 

correspondent aux données obtenues par DSC à compensation de puissance, tandis que les 

courbes rouges en pointillés correspondent aux données obtenues par DSC à flux de chaleur. 

 

Figure 4 : Thermogrammes de fusion de la RT28HC à 10°C.min
-1

(courbe en continu : DSC à 

compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC à flux de chaleur) 

Les thermogrammes de fusion de la RT28HC des deux DSC présentent un seul pic 

endothermique attribué au changement de phase Solide-Liquide à une température de fusion 

de 27,1 et 28,3°C (Tableau 2) pour la DSC 6000 et la DSC à compensation de puissance 

respectivement. Les chaleurs latentes de fusion sont de 252,2 J.g
-1

 et 232,7 J.g
-1

 pour la DSC 

6000 et la DSC à compensation de puissance respectivement.  

Une variation d'environ 1°C est observée dans la température de fusion. En outre, 

l'enthalpie de fusion mesurée par DSC avec compensation de puissance est inférieure à celle 

obtenue par DSC à flux de chaleur. En outre, un décalage du pic de fusion est observé avec la 

DSC à flux de chaleur vers des températures plus élevées peut être attribué à un chauffage 

non uniforme dans l'échantillon du four de la DSC 6000 puisqu'il contient à la fois 

l'échantillon et la référence, contrairement à la DSC à compensation de puissance. 

Les thermogrammes de cristallisation de la RT28HC des deux DSC montrent un seul pic, 

cependant, on observe une superposition de deux pics, ce phénomène est également observé 

lors de la fusion, mais uniquement avec la DSC à compensation de puissance, car elle permet 

d'observer les phénomènes rapides, contrairement à la DSC 6000. Le premier pic correspond 

à une transition de phase Liquide-Rotator, se produisant à une température de 23,2°C pour la 
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DSC à flux de chaleur et de 26,3°C pour la DSC à compensation de puissance. Il est 

important de noter que cette transition est considérée comme transitoire, car elle n'est pas 

thermodynamiquement stable. La paraffine ne cristallise pas directement à partir de la phase 

liquide ; en général, elle passe d'abord par un état liquide surfondu avant que cette phase 

rotatoire ne se forme. Une fois cette phase transitoire établie, sa formation est rapidement 

observée, souvent en quelques secondes ou minutes [9].     

 

Figure 5 : Thermogrammes de cristallisation de la RT28HC à 10°C.min
-1

 (courbe en continu :  

DSC à compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC à flux de chaleur). 

Il y a également un décalage d'environ 3°C dans la température de cristallisation. Cela peut 

être attribué, comme mentionné précédemment, à la taille du four de la DSC 6000, qui est 

plus grand et contient à la fois l'échantillon et la référence. Par conséquent, il faut plus de 

temps pour refroidir l'ensemble du four, contrairement au four de la DSC à compensation de 

puissance, qui est plus petit et ne contient que l'échantillon. 

Les enthalpies et les températures de fusion et de cristallisation pour les deux DSC sont 

présentées dans le tableau 2. On observe un écart de valeurs entre les mesures effectuées avec 

la DSC à flux de chaleur et celles effectuées avec la DSC à compensation de puissance. Cette 

différence peut être due, en premier lieu, au principe de mesure complètement différent des 

deux appareils. En outre, l'étalonnage en température n'est effectué qu’à partir de la mesure de 

la température de fusion de l’indium et de l’étain lors d’une chauffe, et le processus de 

correction pendant le refroidissement n'est pas explicite. 

Tableau 2 : Températures et enthalpies de changement de phase de la paraffine RT28HC à 10°C.min
-1

. 

10°C.min
-1

     Tf ΔHf Tc ΔHc 

 °C J.g
-1

 °C J.g
-1

 

DSC 6000 27,1 252,2 ± 8.29 23,2 253,0 ± 8.31 

DSC Diamond 28,3 232,7 ± 3.88 26,3 228,4 ± 3.82 

Ecart % 4,4 % 8,4 % 11,8 % 9,7% 

Un autre phénomène parfois observé avec la DSC à flux de chaleur est l'augmentation de la 

température de l'échantillon pendant le processus exothermique de changement de phase 

liquide-phase rotatoire lors du refroidissement. En effet, la DSC 6000 mesure la température 

sous l'échantillon pendant que le four refroidit, alors que la DSC à compensation de puissance 

ajuste la puissance fournie pour maintenir des températures égales entre l'échantillon et la 

référence. La figure 6 montre l'évolution de la température de l'échantillon en fonction de la 

température programmée pendant le refroidissement dans les deux DSC. Il est clairement 
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visible que la température de l'échantillon ne varie pas linéairement et augmente lorsque le 

changement de phase exothermique survient lors du refroidissement dans la DSC 6000. 

 

Figure 6 : Evolution de la température de l’échantillon en fonction de la température programmée 

lors du refroidissement de la RT28HC à 10°C.min
-1

. 

3.2. Effet de la vitesse de chauffe et de refroidissement 

La figure 7 présente les thermogrammes de fusion et de cristallisation de la RT28HC à une 

vitesse de chauffe de 0,5°C.min
-1

. Les thermogrammes de fusion montrent un pic 

endothermique distinct correspondant à la transition de phase solide-liquide, avec une 

température de fusion de 27,1°C pour la DSC 6000 et de 26,9°C pour la DSC à compensation 

de puissance. La diminution de la vitesse réduit les écarts entre les deux températures de 

fusion à 0.2°C.  

 

Figure 7 : Thermogrammes de fusion et de cristallisation de la RT28HC à 0,5°C.min
-1

(courbe en 

continu :  DSC à compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC à flux de chaleur). 

Pendant le refroidissement, on observe également une superposition de deux pics, là encore 

le phénomène est plus visible dans la DSC à compensation de puissance. Les températures de 

cristallisation de 27,3°C et 26,4°C observées respectivement pour la Diamond et la DSC 6000 

(Cf. Tableau 3) ont un écart moindre à 0.5°C/min (0.9°C) par rapport à 10°C/min (3.1°C).  

Cela s'explique par le fait qu'à une vitesse plus faible, le four a plus de temps pour chauffer 

uniformément l'échantillon, contrairement à ce qui se passe à 10°C.min
-1

.  
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On remarque que la température de cristallisation de la paraffine augmente lorsque la DSC 

est utilisée à faible vitesse, la surfusion est moins importante. En outre, une diminution de 

l'enthalpie de fusion et de cristallisation est également observée à faible vitesse. La DSC 

mesure moins bien les enthalpies de changement de phase lorsqu’on diminue la vitesse, en 

partie parce que l’amplitude du signal diminue, ce qui augmente le rapport signal sur bruit. 

Les aires des pics dépendent également du choix des bornes d’intégration qu’il est parfois 

difficile de choisir surtout si la ligne de base est bruitée et non linéaire. 

Tableau 3 : Températures et enthalpies de changement de phase de la paraffine RT28HC à 0,5°C.min
-1

. 

0,5°C.min
-1

     Tf ΔHf Tc ΔHc 

 °C J.g
-1

 °C J.g
-1

 

DSC 6000 27,1 243,4 ± 8.07 26,4 240,4 ± 7.91 

DSC Diamond 26,9 231,1 ± 3.26 27.3 212,1 ±3.01 

Ecart % 0,74% 5,32 % 3.64 % 13,34% 

3.3. Mesures de la chaleur spécifique 

La chaleur spécifique de la RT28HC à une vitesse de 10°C.min
-1

 a été mesurée en suivant 

une procédure spécifique. Tout d'abord, une coupelle vide non sertie a été soumise à un cycle 

de chauffage suivie de l’échantillon de saphir et de la paraffine dans la même plage de 

température. En soustrayant la ligne de base de la courbe obtenue pour le saphir et 

l'échantillon, la chaleur spécifique du saphir a été calculée à l'aide de l'équation (1), trouvée 

dans la littérature [10]. Ensuite, la chaleur spécifique de la paraffine a été déterminée à l'aide 

de l'équation (2). 

                      (1) 

                                 (2) 

 

Figure 8 : Evolution de la chaleur spécifique de la RT28HC à 10°C.min
-1

(courbe en continu : DSC 

à compensation de puissance ; courbe en pointilles : DSC à flux de chaleur). 

La figure 8 présente la variation de la chaleur spécifique de la RT28HC en fonction de la 

température à une vitesse de chauffage de 10°C.min
-1

. On constate un écart d'environ  

0,12 J.g
-1

.°C
-1

  entre la chaleur spécifique mesurée par DSC à flux de chaleur et à 
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compensation de puissance à l'état solide. Cependant, cet écart est réduit après la fusion de la 

paraffine (état liquide). 

4. Conclusion 

En conclusion, les résultats de cette étude révèlent l'importance cruciale de la précision des 

mesures effectuées lors de l'analyse des matériaux à changement de phase (MCP) destinés au 

stockage de la chaleur. L'utilisation de la calorimétrie différentielle à balayage (DSC) a 

permis de mesurer les enthalpies et les températures de changement de phase, malgré les défis 

associés à la reproductibilité des résultats entre différents appareils. Les résultats obtenus 

révèlent des différences significatives entre les mesures effectuées avec la DSC à flux de 

chaleur et la DSC à compensation de puissance, mettant en évidence l'impact de la méthode 

d'analyse sur les résultats obtenus. En outre, l'observation de phénomènes tels que les 

décalages de température et les variations d'enthalpie en fonction de la vitesse de chauffage 

fournit des éléments intéressants sur le comportement thermique des MCP. Ces conclusions 

soulignent l'importance de prendre en compte les aspects méthodologiques lors de 

l'interprétation des données qui seront ensuite intégrées dans les modèles de transfert de 

chaleur. Il est également souligné l’importance de mener des recherches continues pour 

améliorer la fiabilité des analyses thermiques des MCP, afin de promouvoir leur application 

efficace dans le stockage de l'énergie thermique. 
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Résumé - Cette étude vise à évaluer l'impact du couplage entre un chauffe-eau thermodynamique et un 

récupérateur de chaleur sur eaux grises et à en évaluer les performances en comparaison à un cas de 

référence (chauffe-eau électrique) sur la production d’eau chaude sanitaire. Cette étude se base d'abord 

sur une étude expérimentale permettant d'établir des modèles théoriques prenant en considération les 

effets dynamiques et l'encrassement de l'échangeur. Un modèle de type "carte de performance" est utilisé 

pour la pompe à chaleur. Enfin, le ballon est modélisé via un modèle stratifié issu du logiciel TRNSYS. 

Les résultats montrent un impact significatif de l’encrassement sur les performances de l’échangeur mais 

des gains importants sur les consommations énergétiques (> 50 %). L’impact du préchauffage de l’eau 

froide sur le coefficient de performance de la pompe à chaleur est sensible (- 10 % environ) mais le gain 

énergétique global de la combinaison de ces 2 technologies reste significatif. 

Nomenclature  

COP coefficient de performance 

cp chaleur spécifique de l’eau, J.kg-1.K-1 

E efficacité moyenne, - 

Ex exergy, J 

GES gaz à effet de serre 

k coefficient de correction,- 

Q chaleur, J 

qv débit volumique, m3.s-1 

s entropie, J 

r ,raison de suite géométrique,- 

tr temps de retard, s 

T température, °C ou K 

US conductance thermique, W.K-1 

 

Symboles grecs 

ρ masse volumique, kg.m-3 

τ constante de temps, s 

Indices et exposants 

cw eau froide (cold water) 

dhw ECS (district hot water) 

drain siphon 

él électrique 

hx échangeur de chaleur 

loss pertes/déperditions 

nom nominal 

syst système 

tank ballon d’eau chaude 

tot total 

1. Introduction  

L'eau chaude sanitaire (ECS) est un poste important de consommation d'énergie dans les 

bâtiments résidentiels (le deuxième après le chauffage), représentant 16 % en France [1, 2] en 

2021 (15 % en Europe en 2021 [3], 18 % aux États-Unis en 2023 [4]). Ce taux n'a cessé de 

croître, doublant au cours des 50 dernières années en France [1,2], du fait de l'amélioration de 

la performance thermique des bâtiments (réglementations de plus en plus contraignantes (RT 

2012 et RE2020)) et de l'augmentation du niveau de confort, notamment avec des douches plus 

fréquentes. Ce taux sera encore plus élevé pour des bâtiments performants (neufs ou rénovés) 

pouvant atteindre de l’ordre de 30 % [5].  L'énergie consommée pour l'ECS consacrée aux 

douches en France représente environ 49 TWh en 2021 [1], dont 24 TWh [1] sont produits avec 

de l'énergie électrique, principalement avec des systèmes à effet Joule (environ 11 M d'unités) 

qui fonctionnent principalement la nuit pendant les heures creuses. Cette consommation 

électrique de base est principalement couverte par des centrales nucléaires. Cela représente la 

production d'électricité d'environ 2 réacteurs (sur 56 en France en 2023). Parmi les 

consommations d'ECS, la consommation liée aux douches représente environ 2/3 du total. Il 

s'avère que c'est aussi la source de chaleur la plus facile à récupérer (eaux grises "peu chargées" 

par rapport aux eaux grises "très chargées" c'est-à-dire les eaux huileuses). Outre les gains en 
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termes d'efficacité énergétique et d'émissions de GES, la récupération d'une partie de cette 

énergie offre l’opportunité de libérer des capacités électriques au regard du recours croissant à 

la mobilité électrique, qui nécessitera de grandes quantités d'énergie pendant cette même 

période nocturne pour leur recharge. Le plus souvent, on travaille à améliorer la production 

d’ECS (ballons d'eau chaude thermodynamiques, pompes à chaleur, panneaux solaires 

thermiques, biomasse...) sans se préoccuper de récupérer la chaleur perdue lors de l'évacuation 

des eaux grises encore chaudes. C'est pourtant ce qui est couramment fait dans un système de 

ventilation double flux par exemple. En termes de qualité énergétique (exergie), en considérant 

un environnement ambiant à T0 = 273 K et une température d’eau grise au niveau du siphon à 

Tdrain= 307 K (34 °C : déterminée à partir de mesures), une douche utilise une faible partie de 

l'exergie incidente Extot contenue dans l'ECS à 40 °C : environ 30 % (cf. Eq 1 et fig. 1) : 

𝑑𝐸̇𝑥 = 𝑑𝑄̇ − 𝑇0𝑑𝑠̇ [𝑊];   𝑑𝑄̇ = 𝜌𝑐𝑝𝑞𝑣𝑑𝑇 

𝑄̇𝑢𝑠𝑒𝑑 = 𝜌𝑐𝑝𝑞𝑣(𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛) ; 𝑄̇𝑡𝑜𝑡 = 𝜌𝑐𝑝𝑞𝑣(𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑐𝑤) 

 𝐸̇𝑥𝑢𝑠𝑒𝑑 = 𝑄̇𝑢𝑠𝑒𝑑 (1 −
𝑇0

𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛
𝑙𝑛 (

𝑇𝑑ℎ𝑤

𝑇𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛
)) 𝐸̇𝑥𝑡𝑜𝑡 = 𝑄̇𝑡𝑜𝑡 (1 −

𝑇0

𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑐𝑤
𝑙𝑛 (

𝑇𝑑ℎ𝑤

𝑇𝑇𝑐𝑤

)) →
𝐸̇𝑥𝑢𝑠𝑒𝑑

𝐸̇𝑥𝑡𝑜𝑡

≈ 0,3 

 

   

(1) 

     Par ailleurs, en termes énergétiques, le résultat est encore plus faible avec seulement 20% 

de la chaleur totale produite qui est utilisée (chaleur qui est utilisée/perdue par convection avec 

l’épiderme et par évaporation entre la tête de douche et la bonde (cf. Fig.1)). 80 % de la chaleur 

produite sera évacuée par le siphon (puissances de l’ordre de 10 kW): 
 

𝑄̇𝑢𝑠𝑒𝑑

𝑄̇𝑡𝑜𝑡

=
𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛

𝑇𝑑ℎ𝑤 − 𝑇𝑐𝑤

=
40 − 34

40 − 10
≈ 0,2 (2) 

 

       Il est relativement facile de récupérer cette chaleur, soit via des échangeurs de chaleur 

passifs et gravitaires, soit via des systèmes thermodynamiques actifs qui utilisent cette chaleur 

perdue comme source froide. Ces derniers sont évidemment pertinents mais les avantages de la 

première solution sont sa faible technicité, sa faible maintenance (pas de pièces mobiles), sa 

longue durée de vie et son faible coût. L'inconvénient majeur réside cependant dans son 

intégration, puisqu'elle implique un échangeur gravitaire qui doit idéalement être situé en 

dessous et aussi près que possible de l'évacuation des eaux grises, ce qui n'est pas toujours 

possible (maison de plain-pied ou appartements). Aussi, se développe le recours aux chauffe-

eaux thermodynamiques (CET) en remplacement des traditionnels chauffe-eaux électriques 

(CEE) à effet Joule permettant d'améliorer l'efficacité énergétique de la production d'ECS dans 

les bâtiments d’un facteur 3 environ (correspondant au COP de la pompe à chaleur PAC). La 

combinaison d’un CET avec un récupérateur de chaleur sur eau grise permet en théorie des 

gains importants en termes énergétique, économique et environnemental. 

 
Figure 1 : Diagramme de Sankey comparant une solution de référence (CEE) avec une solution 

basée sur un CET + récupérateur de chaleur sur eaux grises 
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La consommation d'énergie finale peut être réduite d'un facteur 5 environ (cf. fig. 1) par 

rapport au cas de référence : CEE sans récupérateur. Or la récupération de chaleur sur eaux 

grises va potentiellement augmenter la température d'eau froide : plus cette eau constituant la 

source chaude du ballon thermodynamique sera préchauffée et plus cela va dégrader le 

coefficient de performance COP. 
 

Cette étude vise à évaluer l'impact de ce couplage et à en évaluer les performances en 

comparaison à un cas de référence (CEE seul). Elle se base d'abord sur une étude expérimentale 

permettant d'établir un modèle théorique considérant les effets dynamiques et l'encrassement 

de l'échangeur de chaleur. Enfin des modèles de PAC pour le CET, de ballon stratifié pour le 

CET et le CEE et des profils puisages ont été développés dans le logiciel TRNSYS. 
 

2. Essais in situ 
 

Une étude in situ a été réalisée [6] dans un appartement familial équipé du système Obox de 

l’entreprise Ehtech (échangeur à plaques gravitaire avec purge automatique intégrée). En plus 

des purges mécaniques (eau du réseau sous pression à 3 bars injectée à contre-courant), des 

purges chimiques (soude) ont été réalisées environ tous les 2 mois. 

2.1. Efficacité de l’échangeur de récupération  
 

 
Figure 2 : Efficacité moyenne de l’échangeur par douche en fonction du débit de soutirage 

L’efficacité nominale donnée par le fabricant est de 71% pour un débit de soutirage de 8 

l.min-1. On a tracé sur la figure 2 les efficacités moyennes par douche sur la durée des essais 

(14 mois) en distinguant les cas où l’échangeur était encrassé et les cas où il fonctionnait aux 

conditions nominales (non encrassé). La détection des « périodes encrassées » a été réalisée via 

un filtre sur les valeurs obtenues : à partir d’un certain écart à la valeur nominale théorique 

(90 %), on juge que l’échangeur est encrassé. On peut noter un faible impact du débit sur les 

performances de l’échangeur ce qui est contraire à la théorie du nombre d’unités de transferts 

NUT. La modélisation proposée (cf. 3.1 et Eq. 3) prendra en compte cet effet. L’éfficacité 

moyenne du récupérateur est donc relativement constante peu importe le débit et l’impact de 

l’encrassement sur les performances est sensible malgré une purge hydromécanique 

hebdomadaire. L’efficacité moyenne annuelle de l’échangeur est ici de 0,66 pour une efficacité 

nominale au débit moyen (4,1 l.min-1) de 0,72. Les pertes de performances liées à 

l’encrassement sont donc en moyenne de 8,3%. L’éfficacité du système incluant les pertes entre 

le mitigeur et le siphon est de 0,52 ce qui veut dire que la consommation d’ECS a été divisée 

par un facteur 2. Le facteur de perte (part non récupérable de l’ECS) est de 21% en moyenne. 

L’énergie récupérée s’élève à 589 kWh.an-1 soit un gain significatif de 7 kWhEF.m-2.an-1 (ou 16 

kWhEP.m-2.an-1) ici. Ce gain correspond à une économie d’environ 120 €/an.  

2.2. Etude du régime instationnaire 

L’efficacité donnée à la figure 2 correspond aux valeurs moyennes par douche. La figure 3 

donne pour le cas « non encrassé » la valeur de l’efficacité en fonction du temps de soutirage. 

Au début d’un soutirage, un phénomène de temps de retard pur est constaté (le temps que le 

fluide froid stagnant dans le réseau soit évacué) puis l’eau préchauffée monte en température 
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en suivant une loi du premier ordre. Un modèle de régression a permis d’identifier ces 2 

paramètres à tr = 40 s pour le temps de retard et τ = 60 s pour la constante de temps (modèle du 

1er ordre retardé). On s’aperçoit qu’au final, au bout de 4 min seulement (temps inférieur à la 

majorité des durées des douches prises ici), l’efficacité moyenne atteint 95% de l’efficacité 

nominale ce qui rend peu sensible le système au temps de soutirage. 

 
Figure 3 : Impact du temps de soutirage sur l’efficacité moyenne de l’échangeur de chaleur 

2.3. Etude de l’encrassement 

Le système de récupération est soumis à un fluide dit « chargé » au primaire : l’eau grise 

étant par nature « souillée » et contenant notamment de la matière organique (épiderme, 

cheveux, sueur) et des matières grasses (savon). Ces eaux auront donc une capacité à encrasser 

les canaux de l’échangeur par 2 voies : le colmatage et le développement d’un biofilm sur les 

parois métalliques de l’échangeur. Pour le colmatage, un système de purge hydromécanique 

hebdomadaire et automatique est mis en place (eau sous pression (eau du réseau à 3 bars) 

injectée à contre-courant pendant 20 s environ) mais est insuffisant ici (cf. fig. 4). En effet, 

l’autre type d’encrassement micro biologique arrive à se développer malgré ces purges. Des 

purges chimiques sont alors nécessaires pour nettoyer l’échangeur et améliorer son efficacité. 

Ici, une purge chimique (soude) a été réalisée tous les 2 mois environ et a permis de récupérer 

totalement les performances initiales de l’échangeur à chaque nouveau cycle. Il est à noter que 

d’autres technologies permettent un nettoyage de l’échangeur en le rendant accessible 

(échangeur intégré à la bonde/siphon d’évacuation), cependant, en général, les performances 

sont moindres (Ehx < 50 %). On peut observer un cycle d’encrassement qui se répète avec une 

baisse d’efficacité relativement linéaire et qui dépend principalement du temps (et non du 

nombre de douches). Ce comportement est similaire aux travaux de Wanner [7]. On utilisera 

alors en première approche un modèle basé sur une suite géométrique (cf. Eq. 4) qui viendra 

réduire l’efficacité de l’échangeur pour chaque jour (cf. modèle de la Fig. 4). 
 

 
Figure 4 : Impact de l’encrassement sur l’efficacité de l’échangeur 

2.4. Température d’eau froide 

Les températures d’eau froide ont été mesurées (cf. fig. 5) pour en tirer un modèle de type 

sinusoidal marqué par une amplitude de 10 K et une valeur moyenne de 15 °C, qui est plus 

élevée que la valeur réglementaire de 12,8 °C. Ces températures sont caractéristiques d’un 
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milieu urbain où elle sera plus élevée qu’en milieu rural notamment. Ce paramètre est important 

ici, puisque les performances (notamment la puissance et l’énergie récupérée) de ce système 

vont sensiblement varier selon la saison avec une quantité de chaleur récupérée bien plus 

importante en hiver (d’un facteur 2 environ) du fait de plus grands écarts de température entre 

l’eau froide et l’eau grise (jusqu’à 24 K en hiver contre seulement 14 K l’été). 
 

 
Figure 5 : Températures d’eau froide à Strasbourg (mesures et modèle) 

 

3. Modèle numérique 
 

Sur la base des résultats expérimentaux, un modèle numérique a été développé de manière 

à simuler précisément le comportement de ce type de système en considérant différents 

phénomènes : l’encrassement, l’inertie et l’impact du débit sur l’échange thermique. Ce modèle 

a été implémenté dans le logiciel TRNSYS comportant 3 modules : un modèle de ballon 

stratifié, un modèle simplifié de PAC (pour le CET) et un modèle de soutirage.  
 

3.1. L’échangeur de chaleur 
 

L’échangeur de chaleur de récupération des eaux grises utilise la méthode du NUT déjà 

développée dans de précédents travaux [6] en considérant cette fois un coefficient d’échange 

US variable en fonction des débits côtés primaire et secondaires (formule issue de la littérature 

[8]) et dont le paramètre k a été déterminé sur la base des résultats expérimentaux : 
 

𝑈𝑆 = 𝑈𝑆𝑛𝑜𝑚

𝑞𝑣,𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛,𝑛𝑜𝑚
−𝑘 + 𝑞𝑣,𝑐𝑤,𝑛𝑜𝑚

−𝑘

𝑞𝑣,𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛
−𝑘 + 𝑞𝑣,𝑐𝑤

−𝑘
  

avec 𝑘 = 0,9 ;   𝑞𝑣,𝑑𝑟𝑎𝑖𝑛,𝑛𝑜𝑚 = 𝑞𝑣,𝑐𝑤,𝑛𝑜𝑚 = 8 l. min−1  et  𝑈𝑆𝑛𝑜𝑚 = 1365 𝑊. 𝐾−1 

 

(3) 

 

Le modèle est basé sur le Type 91b de TRNSYS. Un bilan massique et thermique est réalisé 

à chaque instant au niveau de la vanne mélangeuse pour déterminer les débits de soutirage du 

ballon et d’eau froide provenant du réseau en fonction du niveau de température de l’eau 

préchauffée et de l’eau en haut du ballon (variables) et permettant de produire de l’eau mitigée 

à 40 °C. Ensuite, par rapport à l’encrassement, on utilise une suite géométrique de raison 

r=0,9945 (-0,55%/jour sur Ehx) qui va faire décroitre l’efficacité chaque jour (cf. Eq. 4 et 

« Modèle » de la Fig. 4). Une fréquence d’une purge chimique par mois est considérée ici. 

Enfin, pour les effets instationnaires (retard pur et inertie du système), on utilise un coefficient 

multiplicateur f qui prend en compte ces 2 phénomènes selon l’équation 4 : 
 

𝐸ℎ𝑥
𝑗+1

= 𝑓. 𝑟. 𝐸ℎ𝑥
𝑗

  avec 𝑟 = 0,9945 et 𝑓 = MAX (0; (1 − e−
𝑡−𝑡𝑟

𝜏 ))   et 𝐸ℎ𝑥
0 = 0,72 (4) 

3.2. Le système thermodynamique 
 

La PAC est modélisée grâce à la carte de performance d’un CET commercial fournie par le 

fabricant. Une régression surfacique a été réalisée permettant de caractériser simplement le 

COP instantané en fonction des températures des sources chaudes (eau en bas du ballon) : 

𝐶𝑂𝑃 = 𝑎𝑇𝑎𝑖𝑟 + 𝑏𝑇𝑡𝑎𝑛𝑘 + 𝑐 (5) 
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Le ballon est modélisé en considérant 15 strates horizontales et on considère que le 

condenseur se situe sur le premier 1/3 du ballon. La température Ttank est donc calculée sur la 

moyenne de ces 5 premières strates (n° 11 à 15). On supposera pour l’étude que la température 

de l’air est de 16 °C (air ambiant ou air repris de VMC).  
 

3.3. Ballon d’ECS 
 

Le ballon d’ECS (CEE ou CET) est modélisé via le Type TRNSYS n° 158 (stockage liquide 

vertical stratifié sans échangeur immergé avec appoint). Le réservoir est divisé en nœuds de 

température (15 ici) à volume constant et sont supposés être isothermes et interagir 

thermiquement avec les nœuds voisins par le biais de plusieurs mécanismes : la conduction des 

fluides entre les nœuds et le mouvement des fluides (soit le mouvement forcé des flux d'entrée, 

soit la dé stratification naturelle, soit le mélange dû aux inversions de température dans le 

réservoir). La résistance électrique du CEE et la PAC du CET sont modélisées comme des 

termes sources sur les 5 nœuds en bas du ballon. Pour la pompe à chaleur, on suppose que la 

puissance du compresseur est fixe à 350 W et que le terme source sera donc égal à 350.COP(t). 

Les ballons sont composés de 2 ports : le port d’injection pour l’eau froide ou préchauffée 

(nœud n°15) et un port de soutirage pour alimenter le mitigeur (nœud n° 1). 
 

3.4. Soutirage 
 

Un profil type de soutirage issu de la norme NF EN 13203-2 [9] avec trois douches par jour, 

une le matin et deux le soir est considéré. Ce profil représente, selon la norme, un profil de 

soutirage caractéristique d’un ménage de 3-4 personnes. 

3.5. Régulation 

La régulation est relativement simple avec un fonctionnement en tout ou rien autorisé durant 

les heures creuses (23h-6h) et avec des consignes fixes à 55 °C.  

4. Validation et résultats 

Dans un premier temps, un processus de validation du modèle a été réalisé. Nous avons 

comparé le COP issu de notre modélisation à celui indiqué par le constructeur. Pour cela, nous 

nous sommes placés dans les mêmes conditions d’essais que celles du constructeur, c’est-à-dire 

les conditions dictées par la norme NF EN 16147+A1 [10] : CET sur air extérieur à 7°C, 

température de l’ambiance à 15°C, température de consigne à 55°C et température d’eau froide 

à 10°C. Enfin, nous avons également comparé les performances du CET sur 48h dans nos 

conditions d’essai, entre le système {CET seul} et {CET + récupérateur de chaleur}. Les 

résultats sont exposés dans le tableau suivant : 
 

Conditions d’essai NF EN 16147+A1 Modèle TRNSYS 

 Constructeur Modélisation CET seul CET + HX 

COP 3,19 3,26 (+2,1 %) 3,44 3,12 (-9,3 %) 

Tableau 1 : Comparaison des COP entre modèles et essais normatifs 

 

Les essais réalisés dans les conditions de la norme permettent de valider notre modèle de 

CET, puisque la différence entre notre simulation et la valeur du fabriquant est très faible (de 

l’ordre de 2 %). Concernant les simulations dans les conditions définies dans le cadre de cette 

étude, le préchauffage de l’eau froide dégrade donc les performances du CET de l’ordre de 

10%. Cependant, il faut désormais considérer les gains globaux d’un tel couplage (volume 

d’eau chaude soutirée du ballon moins élevé et fonctionnement moins long de la pompe à 

chaleur). Le tableau 2 compare l’ensemble des configurations (CEE ou CET avec et sans 

échangeur de récupération) : 
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 CEE CEE+HX CET   CET+HX 

Qhx [kWh] - 757 - 757 

Qdhw [kWh] 1670 1670 1670 1670 

Qél [kWh] 1997 1301(-35%) 643 460 (-28%) 

Qloss [kWh] 328 385(+17%) 361 410 (+14%) 

Esyst [%] - 45,5 - 45,5  

COP [-] 1 1 3,16 2,89 (-8,5 %) 

Tableau 2 : Comparaison des résultats sur une année 

On observe un écart relatif du COP du CET avec et sans récupération de chaleur de 8,5 % 

avec une simulation annuelle. Cet écart est relativement faible comparé aux hypothèses 

conservatrices de la RT 2012 [11]. Dans le calcul du gain réglementaire amené par la 

récupération de chaleur, un rendement de génération, est pris égal à 68 % du COP nominal du 

CET, soit une perte de 32 % sur les performances du CET.  L’écart est donc assez conséquent 

et pénalise la récupération de chaleur. Il s’avère qu’on retrouve cet ordre de grandeur en utilisant 

une approche basée sur les COP théoriques de Carnot. En revanche, bien que le COP diminue 

avec la récupération de chaleur, on remarque que celle-ci permet de réduire la durée de 

fonctionnement du compresseur et donc d’alléger la consommation d’énergie électrique. La 

récupération de chaleur a permis d’économiser 183 kWh électriques sur une année. La 

consommation d’énergie électrique du CET est réduite d’environ 28 %. Cependant, ce calcul 

prend en compte les déperditions du ballon qui d’ailleurs sont plus élevées dans le cas où on 

récupère la chaleur (car la moyenne de la température du ballon est plus élevée du fait du 

préchauffage de l’eau froide). Hors déperditions, en modélisant un ballon sur-isolé, la 

récupération de chaleur permet de diminuer la consommation électrique du CET de 491 kWh à 

300 kWh, soit de 39 %. Par rapport à un ballon électrique sans récupérateur (cas de référence), 

le couplage {CET+échangeur} permet une diminution des consommations énergétiques d’un 

facteur 4,3. La récupération de chaleur seule permet quant à elle de couvrir 45,5 % des besoins 

d’ECS (Esyst) (résultat prenant en compte l’impact de l’encrassement et de l’inertie du système) 

ce qui en fait un système tout à fait pertinent et performant pour les bâtiments. Au niveau du 

test in situ, l’efficacité du système a été de 52 % sur 1 an. Les simulations journalières 

permettent de comprendre la dynamique du système et du CET plus précisément, notamment 

en ciblant la période de chauffe suivant une prise de douche. Ces simulations ont été réalisées 

sur 48h, du 1er janvier au 3 janvier avec un pas de temps de simulation de 30 s. On peut observer 

l’effet de la récupération de chaleur qui dégrade le COP au démarrage de la PAC, mais permet 

un fonctionnement plus court (cf. figures 6 et 7). 

 

  
Figure 6 : Evolution du COP sur un cycle de 

chauffe avec et sans échangeur de récupération 

Figure 7 : Evolution des températures (nœud n° 15 

et moyenne) sur un cycle de chauffe + soutirage 
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 5. Conclusion 

En conclusion, ce travail a permis de fournir des données expérimentales sur un échangeur 

dédié à la récupération de chaleur sur eaux grises. Ces résultats expérimentaux ont permis 

d’abord de mieux appréhender les phénomènes d’encrassement et les effets transitoires sur les 

performances d’un tel système qu’il faudra gérer. Ils ont également permis de développer des 

modèles analytiques simplifiés (premier ordre retardé pour l’efficacité de l’échangeur, impact 

du débit sur la conductance thermique et suite géométrique sur l’efficacité pour la prise en 

compte de l’encrassement). Ces données ont pu alimenter un modèle numérique développé dans 

le logiciel TRNSYS simulant finement les performances de ce type de système. Une étude 

numérique a ensuite été menée pour montrer l’intérêt de ces systèmes dans un contexte de 

transition énergétique et de sobriété énergétique et technologique. La combinaison de ce type 

d’échangeur avec des CEE permet une division de l’ordre d’un facteur 2 sur les consommations 

d’énergie finale et de l’ordre d’un facteur 4 si un CEE est remplacé par un CET équipé d’un 

échangeur de récupération. Les déperditions (consommations d’entretien) des CE deviennent 

alors prépondérantes et seront à traiter. La perspective principale de ce travail sera de mieux 

modéliser l’encrassement de l’échangeur en développant un modèle prenant en compte les 

différentes phases de la création d’un biofilm (induction, croissance, stabilisation) et de son 

impact sur la résistance thermique d’encrassement associée. 
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Abstract – The aim is to study the effect of the cooling rate of a phase change material (PCM) on its 

crystallization temperature. The degree of supercooling is determined by combining a measurement of 

the temperature outside the sample with the result of a heat transfer model. Distilled water was chosen 

as the PCM. A volume of 3ml contained in tubes with an internal diameter of 10 mm was considered. 

The results show that varying the cooling rate from 1°C/min to 0.083°C/min has no significant effect on 

the degree of supercooling. 

Nomenclature 

 

LHTES  Latent Heat Thermal Energy Storage 

NTC  Negative Temperature Coefficient 

PCM  Phase Change Material 

TES  Thermal Energy Storage 

Cp  Specific heat capacity, J.kg-1.K-1 

𝐷   Diameter, m 

h  Heat transfer coefficient, W.m-2.K-1 

𝑔⃗  gravitational acceleration vector 

𝐈   Identity Tensor 

k  Thermal Conductivity, W.m-1.K-1 

 

Pr Prandtl Number 

P Pressure, , N.m-2 

Re Reynolds Number 

t  Time 

T Temperature, K 

𝑇𝑒𝑥𝑡  External Temperature, K 

u⃗⃗ Velocity vector, m.s-1 

𝑄wall   Heat Flux, W.m-2 

𝜌 Density, kg.m-3 

𝜇  Dynamic Viscosity, N.s.m-2

1. Introduction 

Renewable energy has become inevitable for the world. In order to overcome inefficiencies 

and intermittent nature of the renewable energy sources, thermal energy storage (TES) can be 

crucial in the renewable energy systems [1]. Thermal energy storage can be either sensible heat 

storage, latent heat energy storage (LHTES) or thermo-chemical energy storage. LHTES has 

high energy storage capacity as compared to sensible heat storage and the possibility to store 

high quantities of energy within a low temperature range in the storage medium. The materials 

used in LHTES are called phase change materials (PCMs) [2]. PCMs can face several problems 

including supercooling. When PCMs undergo a liquid - solid phase change, they are expected 

to solidify at the solid-liquid equilibrium temperature. But, in some situations the temperature 

of the PCM decreases below this point without the PCM crystallization. The temperature 

difference between the solid-liquid equilibrium temperature and the crystallization temperature 

is called the supercooling degree [3]. This phenomenon is illustrated in Figure 1. The 

crystallization in the PCM will happen once the nucleation of a solid nuclei occurs. 

The supercooling can be both advantageous and disadvantageous depending upon the 

application. There are two major disadvantages associated to this phenomenon [4]. First, the 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-062
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freezing temperature can be out of the system’s operating range and second, extra energy 

consumption is necessary [5]. 

 

Figure. 1: Evolution of the temperature inside a PCM for a cooling process. 

It is important to mitigate the supercooling for the applications when it is not desired. The 

factors affecting the supercooling have to be studied. The most significant ones are: (i) Volume, 

(ii) Surface roughness of the container, (iii) Thermal history, (iv) Purity of PCM, and (v) 

Cooling rate. On the scope of this study, we only focused on the impact of the cooling rate. 

Chen and Lee [6] investigated the supercooling of water within horizontal cylinders. The 

cylinders had the length of 147mm, while they used 6 tubes of diameter, 32, 38, 47, 55, 62.4, 

and 124 mm. They varied cooling rates from 0.5 – 3.2°C/min. They defined the cooling rate as 

the ratio of the temperature difference between initial and crystallization temperature to time. 

Thermocouples were installed within the sample. The results showed that the smaller the 

cooling rate is, the greater the probability of nucleation is. Taylor et. al. [7] studied supercooling 

of a hydrated calcium chloride salt based commercial PCM, named PC25. The mass of the PCM 

sample was 9.1 ± 0.25 g. The temperature of the PCM was measured by placing NTC 

thermistors within the PCM. It was found that when the cooling rate was increased from 20 to 

80 °C/min, the degree of supercooling increased from 9 to 22 °C. The cooling rate used by the 

authors was the slope (∆T⁄∆t) of the initial part of the curve before the onset of nucleation. 

Solomon et. al. [8] used PCM RT21. The experimental setup consisted of two concentric tubes. 

The outer tube was an acrylic tube,  with a diameter of 140 mm, and  the internal was a copper 

tube with  a diameter of 75 mm. The heat transfer fluid (HTF) was flowing inside the copper 

tube while the PCM was placed in the annular space. The length of both cylinders was 280 mm. 

Several thermocouples were placed within the PCM at different locations They applied a 

cooling rate between 0.1 to 0.25 °C/min and they found that the supercooling increases when 

the cooling rate increases. Yoon et. al. [9] studied the impact of the cooling rate on distilled 

water in horizontal copper tubes with  a diameter of 30mm. They varied the cooling rate from 

1.2 to 18 °C/min. They evaluated the cooling rate from the average cooling rate at the inner 

wall of the copper tube from the start of cooling to the initiation of freezing. The thermocouples 

were installed at the inner surface of copper tube. They found for the high cooling rates (10 – 

18 °C/min) a lower degree of supercooling (5 °C), while for the lower cooling rates, a higher 

degree of supercooling (7°C). Song et. al. [10] investigated the impact of the cooling rate on 

the degree of supercooling of decanoid acid. They took 11.82 mg of the sample and varied the 

cooling rate from 1 to 10 °C/min by using DSC. They found that there was no impact of cooling 

rate on the degree of supercooling. They also performed the same experiment on MgCl2 6H2O 

and higher values of degree of supercooling were observed for higher cooling rates. S. C. 

MOSSOP [11] studied the impact of the cooling rate on the degree of supercooling of distilled 

water in capillary tube of 0.25 mm diameter. The thermocouples were installed within water 
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samples. The author varied cooling rates from 0.05 to 5°C/min and subsequently, the difference 

between the degree of supercooling was less than 0.4°C, which is very insignificant. 

In the literature review, no consensus has been found. Three different trends have been 

reported, which are, increasingly supercooling with cooling rates, decreasing supercooling with 

increasing cooling rates and no impact of varying cooling rates. Therefore, it is very important 

to investigate this impact. 

The objective of this study is to find the impact of the cooling rate on distilled water. This 

research corresponds with one of the objectives of the PCM STORE project to have more 

knowledge about PCMs used in real systems and to develop thermal energy storage systems for 

cold storage. In order to predict the supercooling of real systems, the dependence of 

supercooling on various factors will be analysed at the laboratory scale. The final goal of our 

project is to use this laboratory scale data, which will be extrapolated with the help of statistical 

modelling. This article presents the results from the first part of this project, which is to analyse 

the laboratory scale dependence of the supercooling on various factors. 

2. Materials and Methodology 

2.1. Experimental Setup 

Distilled water is used as PCM. Samples of water are taken in test tubes made of 

polypropylene. The inner diameter and thickness of the tubes are respectively 10mm and 1mm. 

Each tube is filled with a volume of water of 3ml. Two different configurations are made 

(Figure 2). The first configuration has one thermocouple outside the sample at the location of 

1.5ml. The second configuration has two thermocouples, one inside, in the water and one 

outside on the outside wall, both at the location of 1.5ml. Wire type thermocouple probes are 

installed outside and are held close to the wall of the tube with the help of a zip-tie. 

Thermocouples with rigid probes are used when measuring the inside temperature. The rigids 

probes make sure that probes are exactly at the right position. All probes are of T type. 

  
Figure 2: Different configurations: (1) One thermocouple 

probe outside (2) Two probes, one inside and one outside 
Figure 3: Experimental setup 

It is well established that foreign surfaces may impact the supercooling of PCMs. 

Thermocouples probes placed in the PCMs can change the actual degree of supercooling of 

PCM. The degree of supercooling can decrease by placing thermocouple probe inside the 

sample. Therefore, the temperature of the sample is measured by placing probes outside the 

sample. Configuration 1 is used to measure the actual degree of supercooling, since there is no 

foreign object present inside the sample, but this measurement includes the thermal gradient 

across the tube wall. Therefore, with the help of a numerical model, the temperature inside the 

sample is estimated. Configuration 2 measures the temperature difference between the external 
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wall of the tube and the center of the PCM and is used to validate the numerical model. This is 

summarized in Table. 1. 

Table 1 : Different Configurations of the PCM Samples 

Configuration Location of Thermocouple Purpose 

1 Outside To find actual supercooling 

2 Inside and outside To validate numerical model 

Figure 3 shows the experimental setup. A refrigerated heating circulator (Julabo FP 50) 

including a bath is used to control the temperature of the heat transfer fluid (HTF) inside it. A 

sample test tube holder was immersed directly in the bath; the water sample tubes are placed in 

the tube holder. These tubes have thermocouples at different locations depending upon different 

configurations as given in table 1. Total 16 tubes are placed in tube holder for distilled water. 

Data acquisition system KEYSIGHT DAQ970A is used to record the temperature of the 

samples versus time. Accuracy of thermocouples is found to be ±0.1°C. In our work, the used 

HTF is an aqueous solution (50% water) of monoethylene glycol (Neutragel®) 

2.2. Methodology 

A temperature cycle was applied on the cooling bath containing the HTF and the rack with the 

distilled water samples. The temperature of the samples was recorded, and the degree of 

supercooling was measured by the difference between the temperature of crystallization and 

the solid-liquid equilibrium temperature (as explained in Figure. 1). There were 16 sample tubes 

in each experiment. The experiment was repeated 19 times to have a statistical average value 

of the degree of supercooling for each configuration at each cooling rate analysed. The 

schematic of applied cycle is shown in Figure 4. The cooling rate is also illustrated in Figure 4.  

 

Figure 4: Temperature cycle applied on the bath and explanation of the cooling rate. 

The error bounds for the experimental results are calculated by combining the accuracy of the 

thermocouple itself and the standard error of statistical data.  

A numerical model was also used to calculate the temperature inside the tube in the case of 

configuration 1. For the case of numerical results, maximum validation error is also combined 

with the error. 

2.3. Numerical Modelling 

The goal of the simulation was to calculate the temperature inside the tube just before the 

beginning of the crystallization if the temperature of the bath is known experimentally. This is 

why it is not necessary to model the liquid-solid phase change. The geometry of the sample was 

constructed as 2D axis symmetric. The geometry is shown in Figure 5. The dimensions of the 

sample tube were the same as the tubes used in experiments.  
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Natural convection is considered inside the water: 

∂𝜌

∂𝑡
+ ∇ ⋅ (𝜌u) = 0 (1) 

𝜌
∂u⃗⃗

∂𝑡
+ 𝜌(u⃗⃗ ⋅ ∇)u⃗⃗ = ∇ ⋅ [−𝑝𝐈 + 𝐊] + 𝜌𝑔⃗ (2) 

𝐊 = 𝜇(∇u⃗⃗ + (∇u⃗⃗)𝑻) (3) 

𝜌𝐶𝑝
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝜌𝐶𝑝𝑢⃗⃗. 𝛻𝑇 = 𝛻. (𝑘𝛻𝑇) (4) 

Conduction is considered in the tube wall: 

𝜌𝐶𝑝
𝜕𝑇

𝜕𝑡
= 𝛻. (𝑘𝛻𝑇) (5) 

Heat exchange between the external tube wall and the heat transfer fluid is simulated by a 

convective boundary condition. 
𝑄wall = ℎ(𝑇𝑒𝑥𝑡 − 𝑇) (6) 

Where h is the heat transfer coefficient between the outer wall of the tube and HTF given by 

equation 7. This correlation is used when a cylinder is placed across a moving fluid [12]. The 

velocity of the HTF in the bath was found to be 0.0035 m/s. 

ℎ =
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(7) 

Specific heat capacity, thermal conductivity, dynamic viscosity and density for the supercooling 

water was taken from data published in literature [13] , [14], [15]. While for the glycol-water 

(50% composition), properties were taken from [16]. Figure 5 shows the boundary conditions. 

The initial conditions are: 𝑇 = 20℃  and 𝑢⃗⃗ = 0 𝑚 s−1  . 

 

Figure 5: 2D axis symmetric geometry and boundary conditions 

Simulations were performed by using COMSOL Multiphysics 6.1®. 

2.3.1. Validation and Mesh Dependence 

The experiments were performed with probes in the center of the sample and on the outer wall 

of the tube. These center probe results were compared with the numerical results obtained at 

the same position. The temperatures before the crystallization are used to validate the model, 
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as the numerical model cannot predict the nucleation point. Figure 6 shows the evolution of the 

temperature versus time, both experimentally and numerically for one cooling rate. Figure 7 

shows the difference between the experiment and the model for the temperature at the center of 

the PCM just before the crystallization. This difference is less than 3% for all the studied 

cooling rates. A mesh dependence was performed and when the domain elements were 

increased from 700 to 2400, there was no significant change in the results. The model is 

therefore validated and can be used to predict the temperatures inside the PCM. 

  

Figure 6: Experimental and numerical 

temperature evolutions at the outer wall and 

center  

Figure 7: Temperature difference at the PCM 

center just before the crystallization between 
the numerical and experimental results for 

different cooling rates 

3. Results and Discussion 

3.1. Impact of Cooling Rate on the Degree of Supercooling 

The degree of supercooling was measured by placing a thermocouple outside the tube 

containing the distilled water sample (configuration 1). The impact of the cooling rate on the 

degree of supercooling was investigated by varying the cooling rates. The studied cooling rates 

were 0.083, 0.16, 0.5 and 1 °C/min. The results are shown in Figure 8. There was no significant 

change in the degree of supercooling by varying cooling rates.  

The temperature measured outside the sample does not represent the actual temperature of 

the PCM inside the sample. This is because of the temperature difference across the tube wall. 

In order to achieve the correct degree of supercooling, this temperature difference must be 

known, and subsequently removing it from the outside measured degree of supercooling. 

 

Figure 8: Impact of cooling rate on the degree of supercooling measured outside the sample. 
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3.2. Correcting Degree of Supercooling using Numerical Model 

The actual supercooling can be estimated by knowing the temperature of the inner wall of 

the tube using the numerical model. This temperature is required rather than any other point in 

the sample because the nucleation occurs at the point of the lowest temperature inside the 

sample, which is at the interface of tube and PCM. Figure 9 shows that the temperature 

difference across the wall increases when the cooling rate increases. It confirms that 

supercooling measured by using the thermocouple probe outside the sample will not correspond 

to the actual nucleation temperature. Figure 10 shows the actual degree of supercooling 

estimated by knowing numerically the temperature difference across the wall. The degree of 

supercooling, when measured from outside of the sample (Figure 8), is higher than the actual 

degree of supercooling, because of the temperature difference across the tube wall. These 

results confirm the results found in section 3.1, that cooling rate does not influence the degree 

of supercooling in the studied range. 

  
Figure 9: Temperature difference across the wall  Figure 10: Degree of supercooling estimated at 

inner wall of tube  

4. Conclusion 

PCM Store, is a project to design thermal energy storage systems for cold storages. For this, 

it is necessary to know the dependence of supercooling on different parameters at the laboratory 

scale. Extrapolating this laboratory scale data will predict the supercooling of real systems. In 

this study, the dependence of supercooling on the cooling rate is investigated. The temperature 

is measured by placing a probe outside the sample because it will not impact the nucleation. 

Therefore, the temperature is initially measured outside the tube and further with the help of 

the simulation, the temperature inside the tube is estimated, which gives the actual degree of 

supercooling. It was observed that the studied cooling rate did not have a significant impact on 

the degree of supercooling of distilled water. 
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Abstract 

Calcium chloride hexahydrate (CaCl2.6H2O) is a potential thermal battery material with a primary issue 

of phase segregation which is more pronounced with time and temperature. This study is performed to 

prepare CaCl2.6H2O PCM from dry CaCl2 and investigate its thermal stability (impact of temperature 

on thermal properties variation and phase segregation). In addition, a commercial product was analyzed 

to compare the results of the prepared sample. The result shows that the CaCl2.6H2O sample thermal 

properties did not vary much, and a small phase segregation seems to be observed. 

Keywords: CaCl2.6H2O preparation; Thermal energy storage; Inorganic phase change 

material; Stability analysis 

 

1. Introduction 

Phase change materials (solid to liquid) used for thermal energy storage, offer a lot of potential 

applications. Thermal energy storage systems are designed to mitigate the supply and demand 

difference of thermal energy and augment the performance of conventional systems. 

Depending on their chemical structure, phase change materials (PCMs) are classified as organic 

and inorganic. The reported data in the open literature shows that inorganic PCMs must have 

high thermal conductivity, high phase change enthalpy, a non-flammable nature, and are cheap 

[1]. Considering the qualitative properties, the selection of PCMs for any application includes 

the phase change equilibrium temperature, the amount of energy stored during phase transition, 

and the stability of the PCM. Furthermore, certain materials with pertinent thermal 

characteristics are not very stable over time. These PCMs' ability to store energy is negatively 

impacted by prolonged exposure to the temperature or by solidification and melting thermal 

cycles. 

Salt hydrates PCM are mixtures of dry salt and water molecules mixed in a very specific 

composition. The main issue linked with these PCMs is phase segregation which has a direct 

influence on the thermal properties of the PCMs. The salt hydrate is formed by performing a 

stoichiometric balance for the mixture of salt and water molecules where the water molecules 

are trapped in the crystal lattice of the salt that is associated by an ion-dipole or hydrogen bond 

with the salt. A salt hydrate becomes an interesting PCM candidate when its ratio of salt to 

water molecules provides a mixture with constant phase change temperature during the melting 

process. During the melting process, the water molecules are released and mixed in the solvent 
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where the salt ions are dissolved. The water molecules are loosely bonded, and the 

stoichiometric balance of the salt hydrate mixture significantly depends on the aqueous 

interaction between salt and water. During the phase transition, we can observe some phase 

segregation in a salt hydrate due to poor aqueous interaction between molecules and density 

difference between water and the other phases formed (either pure salt or most frequently salty 

solutions). This can be due to the influence of the temperature or the phase transition. Different 

studies reported the stability investigation of salt hydrates PCM. Stephen [2] performed a cyclic 

stability test of Na2SO4.10H2O salt hydrate PCM also known as Glauber salt. Two samples 

were prepared one without thickeners and in the second sample Na2B4O7.10H2O and 

Attapulgite Clay were added as thickeners. The results showed that the phase change enthalpy 

of the Glauber salt without thickener declines from 238 J/g to 63 J/g after 20-40 thermal cycles 

whereas for the thickened sample the value dropped to 105 J/g after 200 thermal cycles. El-

Sebaii et al. [3] investigated cyclic stability of MgCl2.6H2O PCM and the result showed that 

for the first cycle the phase change temperature (Tm(onset)) and phase change enthalpy (∆Hm) 

were 111.5 ˚C and 155.1 J/g, and it varied to 124.1 ˚C and 85 J/g after 500 thermal cycles. 

Tyagi and Buddhi [4] performed cyclic stability test of CaCl2.6H2O PCM which is widely 

utilized in the building sector. The result presented has Tm(onset) of 23.2 ˚C and ∆Hm of 125.4 

J/g after 1000 thermal cycles. The thermal properties after 1000 thermal cycles were the same 

as after the first thermal cycle. Guo et al.[5] investigated thermal properties of calcium chloride 

hexahydrate with 1.2% of strontium chloride. The result shows Tm(onset) and ∆Hm were 28.7 ˚C 

and 193.4 J/g. The thermal properties of the sample were examined for 30 thermal cycles that 

show a decrease of 0.2% in the phase change temperature and 2.7% in the phase change 

enthalpy. Thakkar J et al. [6] studied the impact of nucleating agent and stabilizer for calcium 

chloride hexahydrate PCM. The results show Tm(onset) of 25.2 ˚C and ∆Hm of 172 J/g for pure 

PCM without adding any nucleating agent or stabilizer. After 15 thermal cycles the Tm(onset) 

was 25.1 ˚C and ∆Hm was 145 J/g. Whereas with the nucleating agent and stabilizer, no 

significant change was noticed in the thermal properties after 15 thermal cycles The previous 

results show that the long term thermal stability of the salt hydrate was investigated with 

accelerated cycling whereas no result shows the impact of the temperature. 

The issue with CaCl2.6H2O salt hydrate PCM is its phase segregation. In our study, samples 

with significant phase segregation are reformed by adjusting the phase equilibrium without 

adding any thickeners. After the preparation of the CaCl2.6H2O (reformed from an old sample 

of the salt hydrate), the thermal properties were compared with the commercial product 

available by Sigma Aldrich. Another aspect that is addressed in the study is the influence of 

the temperature on the phase segregation. Whereas in the open literature, the long-term stability 

of the CaCl2.6H2O is only performed with accelerated thermal cycling, and no results are found 

for the impact of thermal stress. The thermal stress experiment is performed for the reformed 

product and the commercially available PCM. The objective of this study is to prepare a stable 

salt hydrate from the old sample, compare its thermal properties to a commercial product, and 

investigate the long term stability when it is subjected to a temperature above its melting 

temperature. The old sample was procured 11 years ago from Sigma Aldrich and stored at 

ambient conditions where it has experienced temperature above its melting point, difference in 

the atmospheric pressure, and humidity which has probably triggered the phase segregation for 

this product. The results will be helpful for researchers who want to reform a CaCl2.6H2O old 

sample and design a thermal energy storage system with it. 
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2. Materials and research methodology  

The calcium chloride hexahydrate (CaCl2.6H2O) is an inorganic salt hydrate PCM that is 

prepared from dry salt CaCl2 and water. In this study, two CaCl2.6H2O products were utilized. 

The first sample was reformed from old CaCl2.6H2O (a product procured 11 years ago from 

Sigma Aldrich and stored at ambient conditions for this duration) which has significant phase 

segregation, and the second product was procured from Sigma Aldrich with a purity of 98%. 

The phase change temperature for CaCl2.6H2O is in the range of 30 ˚C [7]. The products were 

utilized without adding any thickeners. 

2.1 Preparation of CaCl2.6H2O 

The preparation method of the reformed CaCl2.6H2O is shown in Fig. 1. The stratified sample 

can be seen with two different phases solid and liquid phase during its crystallization phase. 

The sample resulted after storing it at ambient conditions for almost 11 years where it 

experienced temperature above its phase change equilibrium temperature, difference in the 

atmospheric pressure, and humidity which has probably triggered the phase segregation for this 

product. The stratified sample of the salt hydrate was placed in an oven with a temperature of 

210 ˚C for the dehydration process. The complete dehydration of CaCl2.6H2O is done at 200 

˚C which is confirmed by Karunadasa et al. [8]. All the water molecules are removed by 

keeping the sample at 210 ̊ C for 1 h. This process was followed by mixing mass concentrations 

of 50.7% dry CaCl2 and 49.3% distilled water. The solution was mixed for 30 mins, and it was 

cooled down at room temperature for further characterization. No additional heating was 

utilized during the mixing process as it has a negative impact on the preparation process [9].  

 

Fig. 1 Preparation methodology for CaCl2.6H2O 

2.2 Thermal stress test 

The thermal stress test was conducted in a controlled temperature oven (DHG-9032) with an 

uncertainty of ±0.5 ˚C. To investigate the effect of the temperature on the PCM stability, a 35 

g sample is placed in glass bottles and subjected to temperatures higher than its phase change 

equilibrium temperature. The oven was adjusted to 50 ˚C, 20 ˚C higher than the phase change 

equilibrium temperature, and three samples were tested. The trial lasted ninety days, with one 

different sample removed every thirty days. To determine if the PCM was stable, further 
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characterization was performed with differential scanning calorimetry (DSC) on the removed 

sample to investigate its thermal properties. 

2.3 Characterization of the PCM 

The thermograph obtained by the DSC (MICRO-DSC7-EVO, SETARAM) provides precise 

information on the thermal characteristics of the PCM. The temperature program ranges from 

-30 to 50 ˚C, with a linear ramp of 0.5 ˚C/min. The DSC analysis was performed for the 

CaC2.6H2O sample prepared from dry CaCl2 and commercial products to compare the results. 

Each sample removed from the thermal stress experiment was analyzed. The DSC sample after 

the thermal stress experiment was collected from the bottom of the container, once the entire 

sample was melted, without taking other samples from different levels of the container. The 

DSC was used for a total of 4 cycles per test. The first thermal cycle in the DSC helped the 

sample to have good thermal equilibrium with the system. The thermal properties were 

presented as the average thermal characteristic of the three following thermal cycles with an 

uncertainty of ±0.2 ˚C for the phase change temperature and 1.3% for the phase change 

enthalpy. The uncertainty was estimated by doing a DSC study on distilled water and 

comparing the standard data available for the sample. 

3. Results and discussion 
DSC characterization of the PCM 

The phase change process for solidification and melting of CaCl2.6H2O prepared from dry 

CaCl2 is shown in Fig. 2. The onset phase change equilibrium temperature (solid to liquid) 

Tonset,m was 30.6±0.2 ˚C whereas the phase change equilibrium enthalpy ∆fusH was 177±2 J/g. 

For the liquid-to solid phase change (solidification curve), two peaks are present. The onset 

crystallisation temperature of the first one is Tonset,s = -17.0±0.2 ˚C and for the second one 

Tonset,s = -22.0±0.2 ˚C. .The total phase change enthalpy is ∆solH = 146±2 J/g. The two peaks in 

the crystallization process can be due to fact that the initial composition of the sample prepared 

from dry CaCl2 could be slightly different from the ratio of one CaCl2 molecule to six molecules 

of water. It also can be due to the supercooling which can trigger crystallization of one part of 

the salt water mixture and the whole crystallization process is completed with the second peak. 

The difference in the phase change temperature values between melting and crystallization is 

due to the degree of supercooling which is quite large for the small volume of PCM 

(approximately 10 µl) in the cell of the DSC. Due to the erratic behavior of the degree of 

supercooling and the fact that the temperature of crystallization is linked to the volume, the 

crystallization process is not considered in this work and the results presented were deduced 

by analyzing the phase change process during melting. The thermal properties reported in this 

work have the same tendency as reported by other research groups [7,10]. As already 

mentioned, the first thermal cycle was performed to have a good thermal equilibrium between 

the sample and the system. Then the average values over the next cycles of the thermal 

properties are presented. 
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Fig. 2 DSC thermograph of CaCl2.6H20 (prepared in lab) 

In Fig. 3 the endothermic and exothermic thermographs for the CaCl2.6H2O commercial 

product are shown. The results show similar values to the CaCl2.6H2O sample prepared in the 

laboratory. The onset phase change equilibrium temperature (solid to liquid) Tonset,m was 

30.4±0.2 ˚C whereas the phase change equilibrium enthalpy ∆fusH was 184±2 J/g. The onset 

crystallization temperature (liquid to solid) Tonset,s was -20.7±0.2 ˚C, and its phase change 

enthalpy ∆solH = 156±2 J/g.The same phenomenon explained in the previous section is repeated 

in the third thermal cycle of the DSC where two peaks in the crystallization process are 

evidenced. The results show the thermal properties of CaCl2.6H2O prepared from dry CaCl2 

are in an acceptable range compared to the commercial product.  

  

Fig. 3 DSC thermograph of CaCl2.6H20 (Sigma Aldrich product) 

Thermal stress analysis of CaCl2.6H2O  

The thermal stress test results are shown in Fig. 4 and Fig. 5. Due to the erratic behavior of the 

degree of supercooling only the melting process is presented. Fig.4 depicts the result for the 

CaCl2.6H2O sample which was prepared from dry CaCl2. The DSC thermograph for the three 

samples that were analyzed after 30, 60, and 90 days did not show much variation in the thermal 

properties of the sample. The result indicates that the CaCl2.6H2O sample that was prepared in 

the laboratory did not show much variation in the thermal properties. A small bump was 

evidenced in the thermograph which represents the 30 days thermal stress experiment. The 

small bump could indicate the starting of a phase segregation. Therefore, it was concluded that 
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if the temperature of the latent heat thermal energy storage system increases to 50 ˚C due to 

thermal fluctuation the thermal properties will not vary much but it can be responsible for 

starting a phase separation which can be increased further. In addition, the small bump in the 

thermograph after 30 days has less impact on the thermal properties. The maximum variation 

in the thermal properties evidenced was 1.63% for the phase change temperature and 4.5% for 

the phase change enthalpy. 

 

Fig. 4 Thermograph of the melting peaks of CaCl2.6H20 (prepared in the lab) 

Fig. 5 shows the thermal stress results for the commercial product utilized in this study. The 

same protocol was followed for this test as described earlier. The result did not show any 

considerable variation in the thermal properties due to the influence of the temperature. In the 

melting process, there is a small bump which indicates perhaps the starting of a phase 

segregation. This possible start of a phase segregation was detected but the thermal properties 

of the PCM were not altered significantly. Afterwards, when the samples are visually inspected 

two phases can be observed, which strengthens the hypotheses of phase segregation. However, 

there is no significant change in the thermal properties of the sample. This could be due to the 

fact that the samples were first melted and a small portion of the sample which was taken from 

the bottom of the container was investigated. The maximum variation in thermal properties for 

the commercial product was 0.32% for phase change temperature and 2.7% for the phase 

change enthalpy. In this study, the sample that is reformed was from a product that was 

procured 11 years ago whereas the commercial product was newly purchased. The partial 

results show the calcium chloride hexahydrate reformed from dry CaCl2 shows good 

repeatability of thermal properties, but further tests will be performed in future work to 

investigate the phase segregation by taking the DSC samples from different levels of the 

container. If the phase segregation existed in the sample the density of the sample at different 

levels in the container would not be the same. Therefore, the DSC sample should be taken from 

different levels of the container to better investigate the influence of the phase segregation.  
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Fig. 5 Thermograph of the melting peaks of CaCl2.6H2O (Sigma Aldrich product) 

 

4. Conclusion 

This study aims to perform stability investigation of CaCl2.6H2O, which is often used in 

building thermal energy storage applications. Two different samples of CaCl2.6H2O were 

utilized. The thermal characteristics of the sample prepared from dry CaCl2 were compared to 

a new commercial product available from Sigma Aldrich. The results showed the thermal 

properties of the sample prepared in the laboratory are in the acceptable range. In addition, the 

impact of temperature was investigated during thermal stress experiment. The thermal stress 

results indicated that a small bump was obvious in the melting process of all Sigma Aldrich 

product samples, including the 30 days sample made from dry CaCl2, which could suggest the 

start of phase segregation. The phase segregation in both samples seems very small and did not 

change the thermal properties considerably. Further characterization techniques (XRD X-ray 

diffraction) will be followed to look indepth for the phase segregation in these samples. In 

addition, the sample for DSC analysis will be taken from different levels of the container to 

better investigate the potential phase segregation of the sample. The findings will be useful for 

researchers who wish to reform an old CaCl2.6H2O sample and use it to design a latent heat 

thermal energy storage system. 
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Résumé - Le stockage de chaleur par voie thermochimique est une solution d’avenir, car il permet un 
stockage sur des périodes aussi longues que désiré avec une densité énergétique élevée. Des sorbants 
composites à base de silice, de polyéthylène glycol (PEG) et d’un sel thermochimique ont été étudiés 
dans un réacteur à lit fixe ouvert, pour une application de stockage de chaleur pour le transport. Ces 
composites ont été cyclés pour vérifier leur stabilité et évaluer leur cinétique et leur capacité de sorption, 
ainsi que leur densité énergétique de stockage.  

Nomenclature 

𝑐௣  capacité thermique massique à pression 

constante, J K-1 gas
-1 

∆ℎ௦ enthalpie de sorption, J gH2O
-1  

𝑚 masse, g 
𝑚̇ débit massique, g s-1 

𝑃௩  pression partielle en vapeur d’eau, Pa 
𝑄௔௜௥ chaleur sensible récupérée par l’air, J 
𝑄̇௔௜௥ puissance thermique échangée avec 
l’air, W 
𝑡  temps, s 

𝑇௜ i-ème mesure de température le long du 
réacteur, °C 
𝑥  humidité spécifique, gH2O gas

-1 

Indices 
𝑎ℎ  air humide 
𝑎𝑠  air sec 
𝑒  entrée du réacteur 
𝑒𝑎𝑢  eau sorbée 
𝑠  sortie du réacteur 

 

1. Introduction 

Les ressources énergétiques renouvelables sont décarbonées, souvent abondantes et 
disponibles de façon répartie, mais également souvent fluctuantes voire intermittentes. Des 
procédés de stockage sont donc nécessaires pour mettre en adéquation ces ressources et les 
besoins énergétiques. Le stockage peut également être utilisé pour la récupération de chaleur 
fatale dans de nombreux domaines tels que les transports, le bâtiment, l’industrie, la santé ou 
encore l'agriculture, augmentant ainsi l'efficacité énergétique à l’échelle d’un territoire. 

Le stockage de l'énergie thermique fait l'objet de nombreuses recherches. Il comprend le 
stockage par chaleur sensible, latente et thermochimique. Ce dernier est particulièrement 
intéressant car la chaleur est stockée sous forme de potentiel chimique, ce qui réduit les pertes 
lors d’un stockage à long terme. De plus, les procédés de stockage thermochimiques présentent 
des densités énergétiques élevées [1]. Cependant, cette technologie est encore peu mature. Elle 
est basée sur des phénomènes physicochimiques renversables impliquant des liaisons 
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chimiques ou physiques : les phénomènes de charge (désorption) et de décharge (sorption) sont 
respectivement endothermique et exothermique. 

Cette étude porte sur la sorption de vapeur d'eau sur un sorbant solide (adsorption physique 
ou chimique). La chaleur est déchargée en mettant en contact le sorbant 𝐴 avec la vapeur d'eau, 
qui se sorbe chimiquement ou physiquement sur le solide. Le solide 𝐴. 𝑛. 𝐻ଶ𝑂 est ainsi formé 
en libérant la chaleur de sorption ∆ℎ௦, selon l’équation :  

                                        𝐴(௦) + 𝑛. 𝐻ଶ𝑂(௚) ⇄ 𝐴. 𝑛. 𝐻ଶ𝑂(௦) + ∆ℎ௦                                            (1) 

Au cours de la phase de charge du stockage (désorption), l’équation 1 est parcourue dans le 
sens retour et la chaleur ∆ℎ௦ est fournie au matériau, qui se dissocie pour former le sorbant 𝐴 
et le sorbat 𝐻ଶ𝑂 et revenir ainsi à l’état initial. 

Dans ce projet, on étudie l’utilisation du système de stockage pour couvrir les besoins de 
chauffage d’une cabine de camion au cours de longs trajets. Dans ce cadre, lors de la circulation 
du camion (phase de charge, figure 1), la chaleur rejetée par le moteur est récupérée pour 
réaliser la désorption du sorbant : de l’air préchauffé par le moteur circule dans le solide poreux, 
permettant sa déshydratation. Lors de l’arrêt du véhicule pour le repos du conducteur, le moteur 
thermique peut être éteint, et la décharge du réacteur de stockage permet de maintenir la cabine 
du camion dans des conditions confortables. Pour cela, l’air humide de la cabine est envoyé 
dans le réacteur. L’humidité est adsorbée par le sorbant en produisant la chaleur de sorption : 
l’air sort donc chaud et plus sec du réacteur. Via un échangeur de chaleur, l’air prélevé à 
l’extérieur peut ainsi être réchauffé et permettre le chauffage de la cabine. 

 
Figure 1 : Principe de fonctionnement du système de stockage thermochimique                                 

pour le chauffage de véhicules 

Grâce à ce système de stockage embarqué, les rejets thermiques du moteur lors du 
déplacement du véhicule peuvent être valorisés et la consommation de chauffage d’appoint des 
véhicules à l’arrêt supprimée. 

La viabilité des systèmes de stockage thermochimique dépend fortement de la densité 
énergétique du matériau de stockage. Le développement de matériaux à haute densité 
énergétique est essentiel pour aboutir à des systèmes compacts et intégrables dans le véhicule. 
Les matériaux les plus prometteurs à cet égard sont les hydrates de sel, mais leurs performances 
en conditions réelles ne sont pas satisfaisantes en raison du gonflement, de l'agglomération des 
grains ou de la déliquescence observés lors du cyclage, qui dégradent fortement les transferts 
de chaleur et de masse dans le réacteur [2]. En effet, cette déliquescence peut entrainer un 
écoulement du sel réactif en dehors du réacteur ou le bouchage des pores du réacteur par la 
migration du sel. Des matériaux composites sont donc développés en imprégnant les sels dans 
la structure poreuse d'une matrice. La matrice permet de disperser le sel au sein de ses pores, 
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favorisant ainsi les interactions vapeur d’eau-sel. Les pores doivent également pouvoir contenir 
le sel même s’il passe en solution afin qu’il ne se répande pas hors de la matrice. 

De nouveaux matériaux, appelés CCC ou CCM (Composite de Chlorure de Calcium ou de 
Chlorure de Magnésium) par la suite, sont étudiés ici. Ces composites obtenus par voie sol-
gel sont notamment constitués de chlorure de calcium (CaCl2) ou de chlorure de magnésium 
(MgCl2) dispersé au sein d'une matrice de silice et de polymère (polyéthylène glycol) PEG-600. 
Ces hydrates de sel ont été choisis pour leur capacité à sorber des molécules d'eau à température 
ambiante. De plus, les matériaux composites contenant ces sels présentent des capacités de 
stockage élevées et semblent être des candidats prometteurs parmi les différents composites 
contenant des sels utilisés pour les applications de stockage thermochimique [3-7]. La fraction 
massique théorique en CaCl2 anhydre dans le CCC est de 36 %, et celle de MgCl2 anhydre dans 
le CCM de 25%. Les fractions massiques choisies sont proches de celles présentées dans la 
littérature pour des composites avec ces sels [8-9]. Par ailleurs, la matrice de silice et PEG-600 
a montré une capacité à répartir le sel de façon homogène. L’objectif est en effet de développer 
un composite à la fois performant et stable. La capacité du PEG à stabiliser le sel pour éviter la 
déliquescence est un point important à étudier pour confirmer la pertinence du matériau. Les 
résultats sont comparés à ceux obtenus avec la zéolithe 13X, qui est un matériau adsorbant bien 
connu. 

2. Dispositif expérimental et protocole 

Un système de stockage par sorption fonctionnant en cycle ouvert a été conçu (figure 2). Il 
se compose d'un réacteur à lit fixe de 46 mm de diamètre intérieur, d'un humidificateur à bulles 
suivi d’un dispositif de chauffage de l’air entrant. Le débit d'air sec en entrée est contrôlé par 
un régulateur de débit massique. Pendant la phase de décharge (sorption), l'air est d'abord saturé 
en eau à une température donnée en traversant l'humidificateur, puis chauffé afin d'atteindre les 
conditions souhaitées (température et humidité) en entrée du réacteur. La température 
d'humidification est contrôlée par un bain thermostaté. Lors de la charge (désorption), 
l'humidificateur est by-passé. L'air entre ainsi chaud et sec dans le réacteur.  

 
Figure 2 : Schéma du banc réacteur expérimental avec zoom sur le réacteur (à droite) 
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La température et l'humidité relative en entrée et en sortie du réacteur sont mesurées à l'aide 
d'hygromètres à miroir refroidi (GE Sensing Optisonde D2). Des thermocouples de type K sont 
placés à différentes hauteurs au sein du réacteur, qui est thermiquement isolé. Le placement des 
thermocouples est détaillé sur la figure 2 (zoom sur le réacteur à droite). Les mesures sont 
relevées toutes les dix secondes via LabVIEW.  

Les essais sont menés avec 56 ± 4 g de CCC ou CCM et un débit d'air sec de 
8,2 ± 0,8 NL min-1. Ce débit permet de limiter les pertes de charge à une valeur acceptable pour 
la mise en œuvre de cette technologie. Il entraine une vitesse d’air dans le lit de sorbant de 
l’ordre de 0,1 m s-1, typique des vitesses habituellement imposées pour les procédés de sorption. 
Avant le cyclage, l'échantillon est séché à 130 °C dans le réacteur. La sorption est ensuite 
réalisée avec un flux d'air à 30 °C en entrée de réacteur (température 𝑇ଵ) et à 42 % d’humidité 
relative (HR). Ces conditions sont proches de celles possiblement retrouvées dans la cabine du 
camion. Pour régénérer l'échantillon, de l'air sec à 130 °C circule dans le réacteur pendant 4 h. 
Cette température de désorption correspond à des températures récupérables dans le moteur du 
camion. Ensuite, le chauffage est arrêté pour permettre au système de refroidir jusqu’à 
température ambiante. Un nouveau cycle peut alors commencer. Trois à sept cycles successifs 
de désorption / sorption sont effectués. Une campagne d’essais similaire est réalisée avec de la 
zéolithe 13X BFK (diamètre 1,2 à 2,0 mm, marque Köstrolith®) pour comparaison. 

3. Exploitation des mesures 

La quantité d’eau sorbée au cours de chaque cycle est évaluée grâce à un bilan de masse sur 
la vapeur d’eau contenue dans le flux d’air. Ce bilan est intégré sur toute la durée de la phase 
de sorption (eq. 2) : 

               𝑚௘௔௨ = ∫ 𝑚̇௘௔௨ 𝑑𝑡 = ∫ 𝑚̇௔௦(𝑥௘ − 𝑥௦)𝑑𝑡 ≈ 𝑚̇௔௦ ∑(𝑥௘ − 𝑥௦)∆𝑡       (2) 

où 𝑚̇௘௔௨ est le débit d’eau sorbée, 𝑚̇௔௦ est le débit d’air sec (constant) et ∆𝑡 est l’intervalle de 
temps entre deux relevés de mesures. 

De même, la chaleur sensible récupérée par l’air au cours de la phase de sorption est calculée 
selon : 

          𝑄௔௜௥ = ∫ 𝑄̇௔௜௥ 𝑑𝑡 = ∫ 𝑚̇௔௦ 𝑐௣,௔௛(𝑇ସ − 𝑇ଵ)𝑑𝑡 ≈ 𝑚̇௔௦ ∑ 𝑐௣,௔௛(𝑇ସ − 𝑇ଵ)∆𝑡       (3) 

La capacité thermique de l’air humide 𝑐௣,௔௛ en sortie du lit est utilisée afin d’estimer la 
chaleur récupérable par un échangeur en aval du réacteur.  

Les propriétés de l’air humide (humidités relative et spécifique, capacité thermique 
massique, pression partielle en vapeur d’eau) sont calculées en utilisant CoolProp [10] à partir 
de la température sèche et de la température de rosée fournies par les deux hygromètres. 

La masse volumique apparente du CCC et du CCM sec a été estimée à 750 ± 150 kg m-3 et 
794 ± 68 kg m-3, respectivement, et celle de la zéolithe s’élève à 800 ± 100 kg m-3. 
L’incertitude de mesure est importante pour les matériaux composites car les matériaux produits 
en petite quantité pour ce projet ont dû être broyés manuellement, les composites ne sont donc 
pas parfaitement homogènes. Dans la suite, la masse d’eau sorbée et la chaleur récupérée sont 
rapportées à la masse ou au volume de matériau à la fin de la phase de désorption.  

4. Résultats 

 Les courbes de percée obtenues au cours des quatre cycles réalisés avec le CCC sont 
présentées sur la figure 3. La première courbe de percée (trait noir plein) a une allure différente 
de celles des cycles 2 à 4, qui sont quasiment superposées (courbes bleue, rouge et orange). 
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Cela s’explique vraisemblablement par une modification des propriétés initiales du matériau au 
cours du premier cycle. Par la suite, les propriétés semblent plus stables car les cycles 
fournissent des résultats reproductibles. 

 La figure 3 inclut la courbe de percée obtenue avec la zéolithe 13X (en pointillés noirs), 
courbe identique sur 3 cycles successifs. Dans un premier temps, la zéolithe adsorbe quasiment 
toute la vapeur d’eau fournie en entrée : le temps de percée, défini comme le temps nécessaire 
pour que la pression partielle de vapeur d’eau en sortie atteigne 5 % de la pression partielle en 
entrée (𝑃௩,௦/𝑃௩,௘ = 5 %), est de l’ordre de 40 minutes. Pour le CCC, en revanche, la percée est 
immédiate. En outre, après la percée, la zéolithe est rapidement saturée en vapeur d’eau, tandis 
que la cinétique de sorption est bien plus lente pour le CCC. Le temps de saturation, 
correspondant à la durée nécessaire pour que la pression partielle de vapeur d’eau en sortie 
atteigne 95 % de la pression partielle en entrée (𝑃௩,௦/𝑃௩,௘ = 95 %), s’élève à environ 2 h 30 pour 
la zéolithe, contre 12 h pour le CCC. Dans le cas du CCM (non représenté), l’évolution est 
intermédiaire entre celle du CCC et celle de la zéolite. La cinétique de sorption peut être limitée 
par différents phénomènes : la cinétique chimique, le transfert de chaleur, ou la diffusion de la 
vapeur d'eau à travers le lit poreux ou les billes poreuses de sorbant. Une cinétique de sorption 
lente peut être avantageuse ou non selon l’application visée et la puissance qu’elle requiert. 

 
Figure 3 : Courbes de percée obtenues durant la phase de sorption pour les différents cycles 

(air à 30 °C et 42 % HR en entrée de réacteur) 

La figure 4 illustre l’évolution des températures 𝑇ଵ à 𝑇ହ durant la phase de sorption pour le 
CCC et la zéolithe. La température maximale atteinte au sein du lit de sorbant est bien plus 
élevée avec la zéolithe qu’avec le CCC et le CCM (non représenté) : elle est de 81 °C pour la 
zéolithe, de 65 °C pour le CCM et 49 °C pour le CCC, ce qui reste tout de même suffisant pour 
le chauffage d’une cabine de camion. Cet écart s’explique par une cinétique de sorption plus 
lente pour les composites que pour la zéolithe, comme évoqué précédemment. Les deux 
composites retrouvent leur température initiale (30°C) après 10 h contre 4 h pour la zéolithe. 

L'énergie générée par le processus de sorption et transmise au flux d'air au cours de chaque 
cycle peut être exprimée par masse d'échantillon déshydraté (à 130 °C pendant quatre heures). 
Les densités d'énergie massique qui en résultent sont présentées la figure 5. Pour le CCC 
(36 m% CaCl2) et le CCM (25 m% MgCl2), la densité obtenue change significativement entre 
le premier et le deuxième cycle, puis se stabilise. Pour la zéolithe 13X, au contraire, la densité 
est très stable pour tous les cycles, comme les courbes de percée mesurées. Pour le CCC et le 
CCM, la densité énergétique augmente de 20 % et 28 %, respectivement, entre les cycles n°1 
et n°2. Cela peut s'expliquer par une modification des propriétés du matériau après le premier 
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cycle, favorisant les interactions de sorption entre la vapeur d’eau et le sel, comme évoqué 
précédemment. 

     
Figure 4 : Évolution des températures durant la phase de sorption  

pour le CCC (à gauche) et la zéolithe (à droite) 
 

 
Figure 5 : Densité énergétique massique des matériaux testés sur plusieurs cycles  

Les résultats moyennés sont présentés dans le tableau 1 pour chaque matériau sur les trois à 
sept cycles effectués. La capacité de sorption du CCC est environ deux fois supérieure à celle 
de la zéolithe. Par conséquent, la densité énergétique augmente de près de 60 % lorsque le CCC 
est utilisé au lieu de la zéolithe. La densité énergétique volumique, quant à elle, augmente 
légèrement moins que la densité d'énergie massique (+ 48 %) car le CCC est moins dense que 
la zéolithe. Le CCM présente une capacité de sorption et une densité énergétique plus élevée 
que le CCC malgré une teneur en sel plus faible. Sa densité énergétique massique 
(respectiquement volumique) est augmentée de 25 % (respectivement 40 %) par rapport au 
CCC. Les propriétés de stockage du chlorure de magnésium sont donc plus prometteuses que 
celles du chlorure de calcium dans les conditions étudiées. 

 
 CCC CCM Zéolithe 13X 

Densité énergétique massique (kJ kg-1) 782 980 482 
Densité énergétique volumique (kWh m-3) 154 216 107 
Capacité de sorption (gH2O g-1) 0,37 0,45 0,21 

Tableau 1 : Densités énergétiques et capacités de sorption moyennes des matériaux testés  
(en masse ou en volume d'échantillon déshydraté) 

Peu d’études ont été menées dans des conditions comparables sur des matériaux composites 
contenant du chlorure de calcium. Skrylnyk et al. [9] ont testé 245 g de matériau à base de gel 
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de silice et de 43 % en masse de CaCl2. Ils ont mesuré une densité énergétique s’élevant à 226 
kWh m-3 de matériau (ou 1100 kJ kg-1) lors d’une sorption à 30 °C et 39 % HR. Cette valeur 
est relativement proche de la densité énergétique moyenne du CCC, malgré un débit d’air plus 
de 25 fois supérieur (215 L min-1) dans l’étude [9]. D’autres auteurs [11-12] ont obtenu une 
densité énergétique de 1000 kJ kg-1 également en utilisant 40 kg d’un composite à base de gel 
de silice et de 30 à 35 % en masse de CaCl2. Il est à noter que pour les trois études citées, la 
matrice (gel de silice) participe au processus de sorption, puisque le gel de silice est un 
absorbant physique connu. Dans le cas du CCC, la matrice est inerte. Des densités énergétiques 
plus faibles, comprises entre 42 et 135 kWh m-3, ont été mesurées avec de la vermiculite comme 
matrice [13-15], qui est également inerte. 

Les études sur des matériaux composites contenant le MgCl2 sont plus rares. Skrylnyk et al. 
[9] ont également testé 245 g de matériau à base de gel de silice et de 44 % en masse de MgCl2 
dans les mêmes conditions que les essais avec le composite de CaCl2. Ils ont mesuré une densité 
énergétique s’élevant à 188 kWh m-3 lors d’une sorption à 30 °C et 39 % HR. 

5. Conclusion 

    Les performances énergétiques de nouveaux matériaux composites obtenus par voie sol-
gel ont été caractérisées au sein d’un réacteur fonctionnant en cycle ouvert. La stabilité des 
composites après le premier cycle a été montrée sur les 3 à 6 cycles suivants, dans des conditions 
comparables à celles observables pour un stockage dans un camion.  

En moyenne, la capacité de sorption du CCC et du CCM est deux fois supérieure à celle de 
la zéolithe. La densité énergétique du CCC est ainsi augmentée de près de 60 % par rapport à 
celle de la zéolithe, quand celle du CCM est doublée. 

    Concernant la cinétique de sorption, celle-ci est significativement plus lente avec le CCC 
et le CCM qu’avec la zéolithe. En effet, la saturation des composites nécessite plus de 10 h, 
contre 4 h pour la zéolithe. La percée, quant à elle, a lieu immédiatement dans les composites, 
et après 40 minutes pour la zéolithe. La lenteur du processus de sorption avec les composites 
engendre une diminution des températures mesurées. Les températures avoisinent ou dépassent 
tout de même les 50 °C, ce qui est suffisant pour le chauffage d’une cabine de camion.  

Les nouveaux composites thermochimiques testés présentent des performances 
prometteuses en matière de stockage de la chaleur. Néanmoins, leur stabilité doit être 
correctement évaluée dans une série de conditions de fonctionnement bien plus large avant 
d'être mis à l'échelle et intégrés dans une application réelle. L'incorporation d'autres sels tels 
que SrBr2 ou MgSO4 est également possible et à tester. Enfin, l'étude d'échantillons de contrôle 
sans PEG serait un complément précieux à la présente analyse pour évaluer l'impact du 
polymère sur la stabilité du matériau. 
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Résumé - La présente communication porte sur l'intensification des transferts de chaleur par couplage 

de méthodes actives et passives. A cet effet, une étude numérique est effectuée pour explorer les 

caractéristiques d'écoulement et de transfert de chaleur d'un nanofluide Al2O3/eau dans un canal à parois 

ondulées présentant un rétrécissement à l'entrée et équipé de trois sources de chaleur maintenues à une 

densité de flux constante et organisées alternativement sur les parois supérieure et inférieure. Un 

obstacle solide de section circulaire est placé au centre, au même niveau que la deuxième source, tandis 

qu'un champ magnétique uniforme est appliqué localement dans la dernière partie du canal où se trouve 

la troisième source. Les équations gouvernantes et les conditions aux limites associées sont résolues 

numériquement au moyen de la méthode des éléments finis résiduels pondérés de Galerkin. L'étude 

paramétrique se concentre sur l'impact du taux d'ouverture à l'entrée du canal AR, du rayon de l'obstacle 

R et de l'intensité du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann Ha. Les résultats révèlent 

une intensification du taux de transfert de chaleur avec l'augmentation de Ha et R et la diminution de 

AR. 

Mots-clés : Canal ondulé, Nanofluide, Sources de chaleur, Champ magnétique, Obstacle solide 

Nomenclature 

AR Rapport d’ouverture 

Amp Amplitude d’ondulations 

B0          Intensité du champ magnétique, W.b.m-2 

Cp Capacité calorifique, J.kg-1.K-1 

d Largeur d’ouverture, m 

D Diamètre de l’obstacle, m 

Ec Nombre d’Ekcert 

H Hauteur du canal, m 

Ha Nombre de Hartmann  

k Conductivité thermique, W.m-1.K-1 

q        Densité de flux de chaleur, W.m-2  

L Longueur du canal, m 

n Nombre d’ondulations  

Nu Nombre de Nusselt  

p Pression, Pa 

Pr Nombre de Prandtl  

Re Nombre de Reynolds 

R Rayon de l’obstacle, m  

T Température, K 

U Vitesse axiale adimensionnelle  

V Vitesse transversale adimensionnelle 

X, Y Coordonnées adimensionnelles 

 

Symboles grecs 

 Température adimensionnelle  

 Viscosité dynamique, kg.m-1.s-1 

 Masse volumique, kg.m-3 

ΔP Chute de pression 

𝜎       Conductivité électrique, S.m-1

Indices et exposants 

e Entrée 

f Fluide 

nf Nanofluide 

g Globale 

p Paroi 
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1. Introduction   

Ces dernières années, plusieurs techniques sont utilisées pour améliorer le transfert de 

chaleur par convection dans les systèmes de refroidissement à base de fluides, notamment 

l’adaptation de techniques passives en plaçant des déflecteurs sur la paroi interne des 

dissipateurs de chaleur [1,2], ou même l’utilisation de jets orientés à travers des cavités ouvertes 

soumises à des limites thermiques appropriées pour augmenter l’échange de chaleur [3-5]. La 

technique d'augmentation du transfert de chaleur par des parois ondulées est une caractéristique 

très importante, d’ailleurs de nombreuses recherches empiriques et d’études numériques 

rapportées par la littérature se sont intéressées à cette technique [6-8]. Le processus physique 

d'augmentation du transfert de chaleur vient du fait que la forme ondulée de la surface détruit 

la couche limite formée et permet le remplacement continu du fluide près de la paroi solide.  

Les chercheurs ont récemment remarqué une technique innovante qui consiste à utiliser des 

fluides de base dans lesquels des particules nanométriques à très faible concentration sont 

suspendues afin d'améliorer leur efficacité thermique. Ces fluides sont des nanofluides. Cette 

nouvelle classe de fluides peut être utilisée dans une variété d'applications techniques, y 

compris l'ébullition, la condensation, le refroidissement et la lubrification des véhicules. Parmi 

les travaux qui se sont intéressés à ce type de problème nous pouvons citer une étude réalisée 

par Hussain et al. [9] traitant de la convection mixte MHD 2D d’un nanofluide hybride Eau-

Al2O3-Cu s’écoulant à travers un canal ondulé ayant un obstacle circulaire. Les résultats ont 

révélé que Le nombre moyen de Nusselt le plus élevé est atteint à une amplitude A = 0,05, ce 

qui favorise le transfert de chaleur d’environ 200 %. De plus, une augmentation de la fraction 

volumique des nanoparticules conduit à la diminution du nombre local de Nusselt sur la paroi 

ondulée supérieure. Job et al. [10] ont élaboré une étude sur la convection mixte d’un nanofluide 

magnétique Fe3O4-eau s’écoulant dans un canal ondulé contenant des blocs poreux en présence 

d'un champ magnétique oscillant non-uniforme en tenant compte des effets 

magnétohydrodynamique (MHD) et ferrohydrodynamique (FHD). Le champ magnétique est 

produit par deux fils conducteurs de courant placés à des positions fixes à l'extérieur du canal. 

Les auteurs ont utilisé un modèle à deux phases qui considère les effets de la diffusion 

thermophorèse et du mouvement Brownien. Parmi les résultats trouvés, la réduction de la chute 

de pression avec l’augmentation de la fraction volumique des nanoparticules et la diminution 

de la fréquence d’oscillation du champ magnétique ainsi que les effets MHD, FHD. Kolsi et al. 

[11] ont examiné l’effet de plusieurs nano-jets manipulés par des déflecteurs poreux vers une 

paroi ondulée chaude en présence d’un champ magnétique non-uniforme. Une amélioration du 

taux de transfert de chaleur de 162.5 % et 34 % pour des surfaces plane et ondulées 

respectivement, a été obtenue. Les performances de refroidissement ont été affectées par la 

variation de la perméabilité et de l'inclinaison des déflecteurs poreux. Ali et al. [12] ont étudié 

la convection mixte dans un conduit ondulé rempli d’un nanofluide et contenant une paire de 

cylindres rotatifs en présence d’un champ magnétique externe. En appliquant la méthode des 

éléments finis pour simuler les équations gouvernantes, les résultats numériques ont indiqué 

que les cylindres rotatifs, les surfaces ondulées et le champ magnétique incliné ont fortement 

affecté la structure de l’écoulement et le champ thermique. Le taux de transfert de chaleur 

maximal s'est produit en plaçant le champ magnétique à un angle de 90°. Récemment, Akhter 

et al. [13] ont analysé numériquement l’influence d’une source de chaleur cylindrique solide en 

rotation sur la convection mixte double diffusive et la génération d’entropie dans une cavité 

carrée ondulée poreuse partiellement chauffée en présence d’un champ magnétique. La cavité 

est remplie d’un nanofluide hybride composé de nanoparticules de Cu et d’Al2O3 diluées dans 

de l’eau pris comme fluide de base. Les résultats obtenus ont montré que le taux de transfert de 

chaleur maximal est de 393.78 % à la vitesse de rotation la plus élevée du cylindre (ω = 50) par 
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rapport à un cylindre solide immobile en absence de champ magnétique, mais diminue à 261.82 % 

sous l’effet d’un champ magnétique de grande intensité Ha = 100.  

C’est dans le contexte de ces études antérieures que s’inscrit le présent travail, qui est une 

simulation numérique de la convection forcée d'un nanofluide Al2O3/eau dans un canal à parois 

ondulées présentant un jet à l'entrée et équipé de trois sources de chaleur maintenues à une 

temperature constante et organisées alternativement sur les parois supérieure et inférieure. Un 

obstacle solide de section circulaire est placé au centre, au même niveau que la deuxième source, 

tandis qu'un champ magnétique uniforme est appliqué localement dans la dernière partie du 

canal où se trouve la troisième source. Il s’agit d’analyser principalement les effets du taux 

d'ouverture à l'entrée du canal AR, du rayon de l'obstacle R et de l'intensité du champ 

magnétique exprimée par le nombre de Hartmann Ha.  

 

2. Modèle physique  
Le domaine physique, illustré sur la Figure 1, est un canal à parois ondulées de longueur ‘L’, 

de hauteur maximale H, présentant un rétrécissement à l'entrée de largeur ‘d’et équipé de trois 

sources de chaleur maintenues à une température constante et organisées alternativement sur 

les parois supérieure et inférieure. Un obstacle solide de section circulaire est placé au centre 

du canal au même niveau que la deuxième source, tandis qu'un champ magnétique uniforme est 

appliqué localement dans la dernière partie du canal où se trouve la troisième source. Les 

fonctions spatiales définissant les ondulations des parois sont données comme suit :                                          

F(x) = 1- Amp (1- cos(πnx)) pour la paroi supérieure et F(x) = Amp (1- cos(πnx) pour la paroi 

inférieure. Le nanofluide Eau-Al2O3, entre à une vitesse uniforme Ue et Température constante 

Te.  

 

Figure 1 : Domaine physique  

3. Formulation mathématique 

Dans le but de simplifier le problème étudié, plusieurs hypothèses simplificatrices sont 

prises en considération : l’écoulement est bidimensionnel, laminaire avec aucune génération 

interne de chaleur et une dissipation visqueuse négligeable. Le nanofluide est consideré comme 

Newtoniem avec des propriétés thermo-physiques constantes.  

Pour ecrire les équations de continuité, de mouvement et d’énergie sous forme 

adimensionnelle , on utilise les variables suivantes: 

(𝑋, 𝑌) =
(𝑥, 𝑦)

𝐻
; (𝑈, 𝑉) =

(𝑢, 𝑣)

𝑈𝑒
; 𝑃 =

𝑝

𝜌𝑛𝑓𝑈𝑒
2

; 𝜃 =
𝑇 − 𝑇𝑒

𝑇𝑝 − 𝑇𝑒
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3.1. Equation de continuité  

                                               
𝜕𝑈

𝜕𝑋
+

𝜕𝑉

𝜕𝑌
= 0                                                                   (1) 

3.2. Equations de quantité de mouvement 

                    𝑈
𝜕𝑈

𝜕𝑋
+ 𝑉

𝜕𝑈

𝜕𝑌
= −

𝜕𝑃

𝜕𝑋
+

𝜌𝑓

𝜌𝑛𝑓

𝜇𝑛𝑓

𝜇

1

𝑅𝑒
(

𝜕2𝑈

𝜕𝑋2 +
𝜕2𝑈

𝜕𝑌2) −
𝐻𝑎

2

𝑅𝑒

𝜎𝑛𝑓

𝜎𝑓

𝜌𝑓

𝜌𝑛𝑓
𝑈 (2) 

                             𝑈
𝜕𝑉

𝜕𝑋
+ 𝑉

𝜕𝑉

𝜕𝑌
= −

𝜕𝑃

𝜕𝑋
+

𝜌𝑓

𝜌𝑛𝑓

𝜇𝑛𝑓

𝜇

1

𝑅𝑒
(

𝜕2𝑉

𝜕𝑋2 +
𝜕2𝑉

𝜕𝑌2)                                              (3) 

3.3. Equation d’énergie  

              𝑈
𝜕𝜃

𝜕𝑋
+ 𝑉

𝜕𝜃

𝜕𝑌
=

(𝜌𝐶𝑝)
𝑓

(𝜌𝐶𝑝)
𝑛𝑓

𝑘𝑛𝑓

𝑘𝑓

1

𝑅𝑒𝑃𝑟
(

𝜕2𝜃

𝜕𝑋2 +
𝜕2𝜃

𝜕𝑌2) +
𝜎𝑛𝑓

𝜎𝑓

(𝜌𝐶𝑝)
𝑓

(𝜌𝐶𝑝)
𝑛𝑓

𝐸𝑐𝐻𝑎
2

𝑅𝑒
𝑈2                              (4) 

Les conditions aux limites pour les équations (1) – (4) sont : 

Entrée  

                                                                U = 1 ; V = 0 et  = 0                                                              (5) 

Sortie  

                                                          0=




X

U

 
; V = 0 et 0=





X


                                                           (6) 

Paroi inferieure   

                                               {

𝜕𝜃

𝜕𝑌
= 𝑇𝑐      𝑆𝑜𝑢𝑠 𝑙𝑎 𝑠𝑜𝑢𝑟𝑐𝑒

𝜕𝜃

𝜕𝑌
= 0                               𝐴𝑖𝑙𝑙𝑒𝑢𝑟𝑠 

                                           (7) 

Paroi supérieure  

                                               {

𝜕𝜃

𝜕𝑌
= 𝑇𝑐        𝑆𝑜𝑢𝑠 𝑙𝑒𝑠 𝑠𝑜𝑢𝑟𝑐𝑒𝑠

𝜕𝜃

𝜕𝑌
= 0                               𝐴𝑖𝑙𝑙𝑒𝑢𝑟𝑠 

                                                         (8) 

Le nombre de Nusselt local pour chaque source i est calculé comme suit :  

                                                                𝑁𝑢𝑖 =

𝑞𝐻
𝑘𝑓

⁄

𝑇𝑝−𝑇𝑒
=

1

𝜃𝑝
                                                    (9) 

                                                                                     

La chute de pression est définie comme suit : 

                                                             ∆𝑃 =
𝑃𝑚(𝑋=0)−𝑃𝑚(𝑋=𝐿)

𝐿
                                            (10) 

Après l’adimensionnement des équations gouvernantes on a obtenu les nombres 

adimensionnels suivants : 

𝑅𝑒 =
𝑈𝑒𝐻𝜌𝑓

𝜇
;  𝑃𝑟 =

𝜇𝐶𝑝𝑓

𝑘𝑓
;   𝐻𝑎 =  (

𝜎𝑓

𝜇𝑓
𝐵0

2𝐻2)

1/2

;  𝐸𝑐 =  
𝑈𝑒

2

𝐶𝑝𝑓∆𝑇
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4. Modélisation numérique 

La méthode des éléments finis (MEF) résiduels pondérés de Galerkin a été utilisée pour 

résoudre les équations gouvernantes et les conditions limites mentionnées ci-dessus. Étant 

donné que la MEF est utilisée pour résoudre le problème, la première étape consiste à spécifier 

le type de maillage. Le domaine géométrique a été transformé en un certain nombre d'éléments 

triangulaires non structurés et non uniforme avec des mailles plus fines localisées près des 

parois a été appliquée, avec un nombre total d’éléments de 60526. Le solveur PARDISO direct 

est sélectionné pour résoudre les champs dynamique et thermique. Afin de garantir des solutions 

convergées pour différentes études paramétriques un critère de convergence de 10-6 est 

appliqué.  

Pour la validation du code de calcul, nous avons comparé les lignes de courant, isothermes 

et le nombre de Nusselt local avec ceux tracées par Shafqat et al. [9] dans une étude numérique 

qui consiste à étudier la convection mixte d’un nanofluide hybride Eau-Al2O3-Cu s’écoulant à 

travers un canal ondulé ayant un obstacle circulaire. Les résultats de la validation présentés sur 

la Figure 2 et 3 sont en très bonnes concordance. 

Lignes de courant 

 

Isothermes 

 

 

Shafqat et al. [9] 

 

Shafqat et al. [9] 

 

Présente étude 

 

Présente étude 

Figure 2 : Lignes de courant et isothermes à Pr = 6.2, Ha =50 et Re=100 

 
Figure 3 : Nombre de Nusselt local de la paroi ondulée à Pr = 6.2, Ri = 1, Ha=50 et Re=100 

 

5. Résultats et discussion 
Vu le nombre important de paramètres intervenant dans le présent travail, certains ont été 

variés alors que d’autre ont été maintenus fixes. L’intérêt a été porté sur les effets de l'intensité 

du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann (0  Ha  50), le rayon de l’obstacle 

solide (0.05  R  0.3) et le taux d'ouverture à l'entrée du canal (1/5  AR = d/H  1/2). Le 

nombre de Reynolds a été fixé à Re = 200. 

La Figure 4 illustre l’évolution des lignes de courant et des isothermes avec le nombre de 

Hartmann pour les différents rapports d’ouverture. A grande valeur de AR, le nanofluide 

s’écoule symétriquement par rapport à l’axe central du canal et se caractérise par la présence 

de deux zones de recirculation à l’entrée résultant de l’expansion de l’écoulement, et sa 
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déviation vers les parois inférieure et supérieure au niveau de l’obstacle favorisant ainsi le 

refroidissement de la seconde source de chaleur. Lorsque le rapport d’ouverture est réduit, le 

nanofluide est injecté à une plus grande vitesse et il est dévié vers la paroi supérieure conduisant 

alors à un meilleur échange de chaleur au niveau de la première source.  L’impact du champ 

magnétique n’est perceptible que dans la zone de son application où l’accroissement de son 

intensité donne lieu à une distribution plus uniforme des lignes de courant et un meilleur 

refroidissement de la dernière source.  

H
a
 =

 5
 

  

 

H
a
 =

 2
0
 

  

H
a
 =

 4
0
 

  

 (a) (b) 

Figure 4 : Lignes de courant et isothermes pour différents Ha à R=0.2 (a) AR = 1/2, (b) AR = 1/4. 

Les résultats de la Figure 5, montre que l’accroissement de la taille de l’obstacle solide 

affecte beaucoup plus la structure d’écoulement et les isothermes au niveau au centre du canal 

où il est placé. Ainsi augmenter R a pour conséquence la diminution de la section de passage 

du nanofluide près de la deuxième source donnant ainsi lieu à de forts gradients de vitesse et 

une réduction de l’épaisseur de la couche limite thermique qui favorisera le transfert thermique 

dans cette région.  

R
 =

 0
.0

5
 

  

 

R
 =

 0
.2

 

  

R
 =

 0
.3

 

  

 
(a) (b) 

Figure 5 : Lignes de courant et isothermes pour différents R à Ha = 30 (a) AR =1/2, (b) AR =1/4. 

On s’intéresse à présent aux évolutions du taux de transfert de chaleur avec les paramètres 

de contrôle de l’étude, à savoir Ha, AR et R. Il est à noter que le refroidissement de la première 

source de chaleur est beaucoup plus affecté par le taux d’ouverture du canal à l’entrée, la 

seconde par la taille de l’obstacle, alors que la dernière est fortement impactée par l’intensité 

du champ magnétique. A cet effet, un nombre de Nusselt global, défini comme étant la moyenne 

arithmétique des Nu moyens de chaque source, a été introduit. Les Figures 6 et 7 illustrent la 

variation de Nug avec le nombre de Hartmann pour différentes valeurs de AR et R. Il apparait 

clairement que l’accroissement de ces paramètres affecte positivement le transfert de chaleur 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

104



 

dans le canal. Augmenter Ha, permet d’uniformiser l’écoulement et de faire parvenir plus de 

fluides à la troisième source comme il apparait sur la Figure 4. Réduire la largeur de l’ouverture 

à l’entrée du canal fait dévier à grande vitesse le jet du nanofluide vers la première source, et 

finalement accroitre le rayon de l’obstacle cylindrique donne naissance à de forts gradients de 

vitesse au voisinage de la deuxième source de chaleur favorisant ainsi son refroidissement. 

0 10 20 30 40 50
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N
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 AR=1/2;  AR=1/3

 AR=1/4;  AR=1/5

 

Figure 6 : Evolution du nombre de Nusselt 

global avec le nombre de Hartmann pour 

différents AR à R=0.2. 
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Figure 7 : Evolution du nombre de Nusselt 

global avec le nombre de Hartmann pour 

différents R à AR=1/4. 

  Les évolutions des chutes de pression dans le canal sont représentées sur les Figures 8 et 9. 

Accroitre la magnitude de la force de Lorentz ou augmenter la taille de l’obstacle solide créé 

plus de résistance à l’écoulement du nanofluide, alors que diminuer la largeur d’ouverture à 

l’entrée a un impact positif sur P. En effet, en réduisant AR la vitesse d’injection du nanofluide 

dans le canal augmente ce qui accélère le mouvement du fluide et diminue la chute de pression. 

Il est à noter aussi que l’effet résistif de la force de Lorentz est plus apparent puisqu’aux faibles 

rayons de l’obstacle les courbes sont sensiblement identiques.  
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
P
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Figure 8 : Evolution de P avec le nombre de 

Hartmann pour différents AR à R=0.2. 
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Figure 9 : Evolution de P avec le nombre de 

Hartmann pour différents R à AR=1/4. 

6.  Conclusion 

Le présent travail est une simulation numérique du transfert de chaleur par convection forcée 

d'un nanofluide Al2O3/eau dans un canal à parois ondulées présentant un jet à l'entrée et équipé 

de trois sources de chaleur, maintenues à une densité de flux de chaleur constante, organisées 

alternativement sur les parois supérieure et inférieure. Un obstacle solide de section circulaire 
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est placé au centre, en présence d'un champ magnétique uniforme localisé sur la dernière partie 

du canal. Les résultats obtenus ont été exploités en mettant en évidence l’influence de certains 

paramètres pertinents tels que le taux d'ouverture à l'entrée du canal AR, le rayon de l'obstacle 

R et l'intensité du champ magnétique exprimée par le nombre de Hartmann Ha. Les principaux 

résultats de cette étude peuvent se résumer comme suit : 

- L’augmentation du nombre de Hartmann améliore le transfert thermique et affecte sur 

la dernière source. 

- Le rapport d’ouverture agit sur la première source et a un effet significatif sur les 

performances thermique. 

- La réduction du rapport d’ouverture AR réduit efficacement la chute de pression. 
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Résumé - Le stockage d’énergie par pompage thermique multi-énergétique se positionne comme une
solution privilégiée pour le stockage énergétique en milieu minier. L’intégration du stockage en lit garni
par pulvérisation d’huile thermique sur des roches extraites à proximité permettrait de réduire la période
de retour sur investissement et l’impact environnemental du système. Cette revue examine la recherche
actuelle sur ces systèmes et propose une analyse critique de la faisabilité de l’intégration du stockage en
lit garni par pulvérisation d’huile thermique sur des roches extraites localement.

1. Introduction

Les émissions de CO2 causées par les activités humaines sont principalement responsables
des changements climatiques. L’industrie minière occupe une place prépondérante dans ce
constat en tant que l’un des plus grands consommateurs mondiaux d’énergie, représentant envi-
ron 10% de la consommation mondiale [1], et contribuant à hauteur d’environ 6% des émissions
de gaz à effet de serre (GES) [2]. Cette situation est principalement due à l’utilisation de com-
bustibles fossiles, correspondant à 62% de l’énergie finale consommée [3]. Afin de réduire son
impact environnemental, il est inévitable que le mode de fonctionnement de l’industrie minière
évolue vers la production d’énergie locale à partir de sources renouvelables (ENR). Cependant,
ces technologies se distinguent par leur caractère intermittent. Par ailleurs, l’un des enjeux signi-
ficatifs de cette industrie réside dans le fait qu’environ 40% de l’énergie finale consommée est
dissipée sous forme de chaleur [4]. Une solution permettant de valoriser ces pertes thermiques
tout en résolvant la problématique d’intermittence des technologies ENR consiste à déployer
des systèmes de stockage d’énergie par pompage thermique (PTES : Pumped Thermal Energy
Storage, Stockage d’énergie par pompage thermique) multi-énergétiques [5]. Malgré son poten-
tiel, l’adoption de cette technologie est entravée par son coût, largement influencé par celui du
stockage [6]. Une approche récente dans le domaine du stockage thermique consiste à utiliser
un lit garni pulvérisé, où le fluide caloporteur est dispersé sur le support plutôt que de l’im-
merger complètement [7]. Parallèlement, en raison de l’isolement inhérent aux sites miniers,
il est pertinent d’explorer des solutions low-tech à faible empreinte carbone. Dans cette op-
tique, l’utilisation de roches extraites localement en tant que support de stockage représente une
option envisageable. En conséquence, cet article propose une analyse critique de la faisabilité
de l’intégration du stockage en lit garni par pulvérisation (STPB : Spray Type Packed Bed - Lit
garni pulvérisé) d’huile thermique sur des roches au sein d’un système PTES multi-énergétique.
Les principes des systèmes PTES multi-énergétiques et de la pulvérisation seront introduits au
sein d’une courte revue de littérature, suivie d’une analyse critique et d’une conclusion.

https://doi.org/10.25855/SFT2024-090
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2. Revue de littérature

Ce paragraphe a pour objectif de présenter les principes de fonctionnement et l’état actuel des
systèmes PTES, ainsi que du STPB. Elle offre les éléments clés nécessaires à la compréhension
de l’analyse critique qui sera développée dans la section suivante.

2.1. Systèmes PTES multi-énergétiques

Les systèmes PTES s’inscrivent dans le contexte plus large des batteries de Carnot, les-
quelles définissent des systèmes de stockage de l’énergie électrique convertie en énergie ther-
mique pendant une phase de charge, puis restituée lors de la décharge [8]. Leur principe de
fonctionnement repose sur la création d’une différence de température entre deux réservoirs :
le réservoir basse température (BT) et le réservoir haute température (HT). Lors de la charge,
l’énergie électrique est transformée en énergie thermique et stockée dans les réservoirs, ou dans
l’un d’entre eux. Lors de la décharge, l’énergie thermique est libérée, permettant à la chaleur
de circuler du réservoir HT vers le réservoir BT. Ce flux thermique alimente un moteur ther-
mique, le convertissant en travail, puis en électricité à travers un alternateur. Ainsi, une fraction
de l’énergie électrique initiale est récupérée. Les systèmes PTES se démarquent par leur sim-
plicité, leur efficacité, et des caractéristiques qui pallient les limitations des technologies de
stockage actuelles : indépendance géographique et durée de vie significative [5].

La littérature scientifique identifie deux catégories de systèmes, selon le cycle thermodyna-
mique employé lors de la phase de décharge : les systèmes PTES Brayton et Rankine. Chacun
de ces systèmes est conçu pour répondre à une plage spécifique de température de stockage.
Les systèmes PTES Brayton sont privilégiés pour le stockage à des températures moyennes et
élevées, tandis que les PTES Rankine sont adaptés au stockage à des températures basses et
moyennes (jusqu’à 400°C) [9].

Pour caractériser l’efficacité de ces systèmes, un indicateur couramment utilisé est l’efficacité
aller-retour. Cette efficacité est définie comme le rapport entre l’énergie électrique restituée et
l’énergie électrique fournie au cours d’un cycle complet de charge/décharge (voir Formule 1).

η =
EDécharge

ECharge

= ηCharge × ηStockage × ηDécharge (1)

Les systèmes PTES Rankine sont largement prédominants dans la littérature scientifique
et dans les applications pratiques en raison de leur mise en œuvre aisée et de coûts réduits
par rapport aux PTES Brayton [10]. Une efficacité aller-retour comprise entre 60 et 70% est
souvent mentionnée. La phase de charge peut être effectuée à l’aide d’une pompe à chaleur ou
de résistances électriques, bien qu’une diminution de l’efficacité du système soit observée dans
ce cas [8]. Le système comprend généralement deux réservoirs de stockage de chaleur (HT et
BT) et quatre machines : un compresseur et un détendeur pour le cycle de charge, ainsi qu’une
pompe et un détendeur pour le cycle de décharge ; le cycle de Rankine utilisant une pompe (voir
Figure 1). Des configurations réversibles ont également été explorées [11]. Le choix du type de
stockage et des matériaux varie selon l’application. Cependant, la littérature privilégie souvent
le stockage latent alors que dans la pratique, le stockage sensible est prédominant (sels fondus,
lits garnis, etc.). Une configuration économique couramment adoptée pour les systèmes PTES
Rankine consiste en un seul réservoir chaud, exploitant l’environnement comme réservoir froid
[12].
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Figure 1 : Charge et décharge d’un système PTES Rankine, adapté de [9]

Les systèmes PTES multi-énergétiques représentent une amélioration des systèmes PTES
évoqués précédemment. L’idée fondamentale est d’utiliser le système de stockage en tant que
plateforme de gestion multi-énergétique, permettant une intégration complète de plusieurs vec-
teurs d’énergie et autorisant une restitution multiple : le système absorbe et produit de l’énergie
électrique et thermique. Il se distingue ainsi des systèmes PTES classiques (voir Figure 2 et
Figure 3). Des efficacités aller-retour dépassant 100% sont souvent mentionnées [13]. Il est
crucial de souligner que l’efficacité aller-retour fait référence au rapport ”énergie sortie/énergie
entrée” et ne prend pas en compte l’apport de chaleur supplémentaire (voir Formule 1). Dans
ce contexte, il serait nécessaire de définir un nouveau rendement prenant en considération cet
apport de chaleur. Cependant, la littérature scientifique s’est entendue sur la validité de l’utili-
sation du rendement aller-retour.

Figure 2 : Principe de fonctionnement des
systèmes PTES ”classiques”, adapté de [14]

Figure 3 : Principe de fonctionnement des
systèmes PTES multi-énergétiques, adapté de
[14]

Les systèmes PTES Rankine, en raison de leur faible température de stockage, présentent une
opportunité d’exploiter les flux de chaleur perdus pour améliorer leurs performances (intégration
thermique). La configuration optimale implique l’utilisation de chaleur de faible qualité pour
réduire la différence de température entre l’évaporation/condensation pendant le processus de
charge [8]. Le réservoir BT est physiquement supprimé, et la source de chaleur résiduelle est
employée pour évaporer le fluide de travail pendant la charge (voir Figure 4). Bien que les
systèmes PTES Rankine soient particulièrement adaptés à l’intégration thermique, cette ap-
proche est également envisageable pour les systèmes PTES Brayton, à condition que la source
de chaleur atteigne des niveaux élevés de température [15].
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Figure 4 : Intégration et restitution thermique au sein d’un système PTES Rankine, adapté de [13]

Concernant le processus de restitution, la majorité des auteurs suggèrent l’exploitation de la
chaleur en sortie du détendeur du cycle de décharge (voir Figure 4) [16][17]. Ainsi, l’énergie
thermique résiduelle produite après la génération électrique est valorisée. Cependant, la resti-
tution n’est réalisable que pendant la phase de décharge, et le système seul ne peut fournir un
apport continu de chaleur. Une alternative envisageable consiste à utiliser un deuxième réservoir
de stockage spécifiquement dédié à l’intégration et à la restitution thermique [5]. Cette option
manque toutefois d’études approfondies quant à sa mise en œuvre, et les coûts de stockage
augmentent, constituant ainsi un obstacle à l’adoption généralisée du système.

Peu d’études ont examiné en détail les performances des systèmes PTES multi-énergétiques,
et les analyses se limitent parfois à une évaluation thermodynamique qui offre uniquement
un aperçu des performances du système dans des conditions de conception, négligeant ainsi
les études économiques et environnementales. La littérature scientifique souligne unanimement
la problématique des coûts associés au système [6]. Plus précisément, le stockage représente
environ 30% du coût global [18]. Ainsi, l’adoption du système dépend nécessairement d’une
réduction des coûts liés au stockage. L’un des principaux défis est donc de trouver une solu-
tion de stockage énergétiquement efficace, abordable et idéalement à faible impact environ-
nemental. Un stockage à faible coût mais fonctionnant à des températures proches de 400°C
requiert inévitablement l’utilisation d’un stockage sensible. Le stockage en lit garni apparaı̂t
alors comme la solution privilégiée.

2.2. Stockage en lit garni par pulvérisation d’huile thermique

Les fluides caloporteurs les plus couramment utilisés pour le stockage thermique sensible
en lit garni sont les huiles thermiques, les sels fondus et l’eau [19]. Les fluides caloporteurs
liquides présentent des performances de transfert de chaleur plus élevées que les fluides gazeux
et réduisent les pertes de pression à des débits élevés. Bien que l’eau soit facilement disponible,
sa plage de température de fonctionnement est limitée. Par opposition, bien que les huiles ther-
miques et les sels fondus puissent fonctionner à des températures plus élevées, leurs coûts et
les grandes quantités utilisées limitent leur utilisation. Pour une application donnée, les huiles
thermiques restent privilégiées en raison de la température de solidification conséquente des
sels fondus [19].

Cependant, un volume de fluide important est nécessaire pour remplir le lit garni, représentant
entre 36 et 42% du volume du réservoir [7]. Dans le but de garantir à la fois un transfert de cha-
leur efficace, des coûts réduits et un impact environnemental limité, la technologie STPB a été
proposée, avec pour objectif de minimiser la quantité de fluide présente dans le système [20].
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Le stockage en lit garni par pulvérisation se compose de quatre éléments principaux : un
réservoir renfermant le matériau de stockage, le fluide caloporteur, et un gaz, ainsi qu’un dis-
positif de pulvérisation (voir Figure 5). Dans ce système, la force de gravité est exploitée pour
faire circuler le fluide caloporteur à travers le lit, occupant ainsi une fraction réduite du volume
par rapport à un lit garni classique, où les vides entre les particules sont remplis (voir Figure 6).
Le réservoir abrite ainsi trois phases distinctes : une phase solide (le matériau de stockage), une
phase liquide (le fluide caloporteur) et une phase gazeuse (comblant l’espace entre les phases
solide et liquide). Lors des phases de charge et décharge, le fluide est pulvérisé vers le som-
met du lit sous forme de gouttelettes, s’écoulant à travers les interstices entre les particules de
stockage sous forme d’écoulement filmique, entraı̂né par la gravité.

Figure 5 : Structure d’un lit garni par
pulvérisation, adapté de [21]

Figure 6 : Structure d’un lit garni conventionnel,
adapté de [21]

En dépit du potentiel de ce type de stockage, très peu d’études ont été réalisées. Xie et
al. [21] ont initialement proposé ce concept et mené une étude sur un dispositif expérimental
utilisant de l’huile thermique, des particules sphériques en aluminium et de l’azote comme
gaz. Le choix de l’huile thermique est motivé par les considérations abordées précédemment.
Les sphères en aluminium sont sélectionnées en raison de leur capacité thermique élevée, de
leur conductivité thermique favorable, de leur stabilité et de leur forme régulière. L’azote est
utilisé pour éviter les problématiques de stabilité. Ces trois matériaux sont systématiquement
employés dans l’ensemble des recherches portant sur le système. Les chercheurs ont étudié la
rétention statique et dynamique de liquide dans le lit garni, contribuant à évaluer la quantité
de fluide caloporteur. Les résultats de l’étude indiquent une réduction de 75% de la quantité
d’huile par rapport à un lit garni classique, pour des conditions de fonctionnement similaires.
L’étude démontre également une nette réduction des coûts par rapport à d’autres systèmes de
stockage, avec une diminution de plus de 50% par rapport au lit garni conventionnel. Lin et al.
[22] se sont concentrés sur les performances et la perte de charge de l’organe de distribution,
proposant un principe de conception et un modèle de perte de charge. Bai et al. [20] ont proposé
un modèle numérique transitoire validé sur un prototype expérimental du système à l’échelle
du mégawatt. Les résultats expérimentaux ont révélé une efficacité énergétique comprise entre
90 et 98,8% (correspondant au rendement de stockage dans la Formule 1), et une efficacité
exergétique comprise entre 75 et 88,9%. Lin et al. [23] ont étudié l’évolution de la thermocline
au sein du système à l’aide d’un prototype à l’échelle du kilowatt. Lin et al. [7] ont finalement
examiné le transfert de chaleur au sein du STPB à l’aide de ce dispositif et ont proposé une
corrélation pour caractériser le coefficient de transfert de chaleur. Les conclusions de l’étude
indiquent que le transfert de chaleur est comparable à celui d’un lit garni classique.
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3. Analyse critique

La section précédente a présenté les principes de fonctionnement et a dressé un état de l’art
des systèmes PTES multi-énergétiques et du STPB. Cette partie propose dans un premier temps
une analyse critique sur la faisabilité de l’intégration de ce type de stockage au sein d’un système
PTES multi-énergétique. Par la suite, l’utilisation de la roche en substitution des sphères en
aluminium sera abordée.

La faisabilité de l’intégration du STPB au sein d’un système PTES repose d’abord sur une
considération énergétique. Étant donné que l’objectif principal du système est de convertir
l’énergie thermique stockée en énergie électrique, le lit garni pulvérisé doit être en mesure de
maintenir une température de fluide suffisamment élevée en sortie. Dans le cadre du stockage en
lit garni conventionnel, des zones chaudes et froides coexistent dans le même espace, séparées
par un gradient thermique appelé ”thermocline” (voir Figure 6). L’efficacité du système est
étroitement liée à la présence de cette thermocline. L’objectif est de minimiser son épaisseur,
assurant une stratification permettant de maintenir une température élevée et constante à la sor-
tie du stockage. Le maintien de cette stratification dépend notamment de la direction du fluide,
choisie pour suivre la stratification naturelle due à la variation de masse volumique avec la
température. Ainsi, dans le cas d’un lit garni conventionnel, le fluide circule vers le bas pendant
le processus de charge et vers le haut pendant le processus de décharge. Cependant, dans le
cas du STPB, il est impossible que le fluide remonte pendant la décharge en raison du principe
gravitaire du stockage : dans tous les cas, la circulation se déroule de manière descendante. Par
conséquent, un problème de maintien de la thermocline pourrait survenir, entraı̂nant une dimi-
nution de la température de sortie et compromettant le processus. Cependant, l’étude menée
par Lin et al. [23] a démontré que la thermocline est présente, stable et se reconstruit à chaque
cycle, assurant ainsi l’efficacité du système. Il est toutefois important de noter que peu d’études
ont été réalisées, et le STPB n’a jamais été évalué dans le contexte de la production d’énergie
électrique, encore moins au sein d’un système PTES.

La faisabilité repose également sur des considérations économiques et environnementales,
découlant de la réduction de la quantité de fluide caloporteur. Toutefois, les études abordées
dans la section 2.2 n’incluent pas d’évaluation économique et environnementale approfon-
die de l’impact de cette réduction. Bien qu’une comparaison des coûts de construction avec
d’autres types de stockage ait été présentée [21], cette étude ne démontre pas clairement l’avan-
tage économique à long terme du système. Ces considérations dépendent également de la
dégradation du fluide caloporteur et du support de stockage, des aspects qui n’ont pas été
évalués. Dans le cadre d’un stockage en lit garni conventionnel, Molina [24] a démontré que les
variations des propriétés thermophysiques des huiles thermiques ne sont pas significatives au
fil du temps, et que l’influence des propriétés du fluide sur le comportement global du stockage
était limitée, sauf en ce qui concerne les pertes de charge, qui dépendent fortement de la vis-
cosité du fluide. Cependant, le STPB implique une réduction de 75% de la quantité de fluide,
ce qui pourrait avoir un impact significatif sur les performances du système. De plus, le travail
de Molina ne couvre pas la dégradation du support de stockage, et Lin et al. [7] ont démontré
que la vitesse réelle du fluide à la surface du support de stockage est supérieure à celle des lits
garnis classiques. Par conséquent, les conditions de fonctionnement du STPB étant significa-
tivement différentes de celles des lits garnis classiques, la caractérisation du vieillissement de
l’huile thermique et du support de stockage ne peut être prédite et doit être examinée. Cette
évaluation est essentielle pour conclure sur les avantages économiques et environnementaux de
ce type de stockage.
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En raison de l’isolement caractéristique des sites miniers et dans l’optique de favoriser une
gestion circulaire de l’exploitation tout en réduisant l’impact environnemental du système, il
serait intéressant d’évaluer l’utilisation de roches extraites localement comme support de sto-
ckage. Cette perspective soulève plusieurs points qui nécessitent une attention particulière. Étant
donné que la capacité et la conductivité thermique des roches sont inférieures à celles de l’alu-
minium [24], une étude approfondie est nécessaire pour évaluer la faisabilité énergétique de
cette substitution. Selon le type de roche, la porosité du matériau peut être supérieure à celle
des sphères en aluminium utilisées jusqu’à présent. Or, la quantité de fluide nécessaire au fonc-
tionnement du système, déterminée en fonction de la rétention de liquide [21], dépend de cette
porosité. Ainsi, la quantité de fluide requise dans le système pourrait augmenter, entraı̂nant
une diminution de son attrait. Par ailleurs, les effets de vieillissement doivent être pris en
considération, les roches étant moins résistantes que les sphères en aluminium et leur forme
étant moins régulière. Ce manque de régularité pourrait générer des problèmes de fluidité de
l’écoulement, accélérant ainsi le vieillissement du fluide et de la roche. Jusqu’à présent, aucune
étude n’a examiné avec précision la dégradation du support de stockage, même dans le cas des
lits garnis classiques [24].

4. Conclusion

Cette revue présente les principes de fonctionnement ainsi que de l’état actuel des recherches
sur les systèmes PTES multi-énergétiques et le STPB. L’analyse de la littérature suggère que
les systèmes PTES multi-énergétiques sont particulièrement adaptés à un contexte minier. Leur
intérêt est triple : (1) ils permettent de résoudre les problèmes liés à l’intermittence des tech-
nologies ENR ; (2) optimisent l’utilisation des rejets de chaleur fatale ; et (3) assurent l’asser-
vissement en température d’autres processus. L’intégration du STPB se dégage comme une
option envisageable, offrant des perspectives prometteuses pour la réduction des coûts et de
l’impact environnemental du système. Elle permet : (1) une réduction de plus de 75% de la
quantité de fluide caloporteur par rapport au lit garni conventionnel ; (2) une diminution des
consommations énergétiques des pompes ; et (3) une baisse des coûts de construction par rap-
port aux solutions de stockage traditionnelles. Cependant, malgré ces avantages apparents, des
recherches approfondies sont impératives pour mieux appréhender ce type de stockage, notam-
ment en termes d’intérêt économique et environnemental. L’utilisation d’un support rocheux
comme alternative à l’aluminium nécessite des études expérimentales. Ces recherches visent à
fournir des données pour l’établissement d’un modèle permettant une évaluation de la faisabilité
énergétique, économique et environnementale de cette approche.
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Abstract - The current study adapted a numerical model called the simple model, which considers 

regenerator imperfection losses and heat conduction losses applied to the geometry of the FEMTO-60 

engine. The simulation result shows the pressure drop in the regenerator, cooler, and heater at different 

crank angles and a performance comparison of the simple model with the ideal adiabatic and Schmidt 

analysis of the Stirling heat pump. The simulation results using Nitrogen as working fluid at a pressure of 

2.0 MPa indicate a COP of 3.7, 6.2, and 16.9 for simple, ideal adiabatic, and Schmidt analyses, respectively. 

Nomenclature  

P pressure, Pa 

M mass, kg 

W work, J 

Q heat, J 

V volume, m3 

T temperature, K 

Greek symbols 

 phase advance angle, degree 

β        pressure phase angle, degree 

Index and exponent 

c compression 

e expansion 

k cooler 

h heater 

r regenerator 

b overlap 

in    input 

ch compression/heater 

hr heater/regenerator 

rk regenerator/cooler 

ke cooler/expansion  

cle clearance 

mean  mean 

sw swept 

cle clearance 

wh heater wall 

wk cooler wall 

hp heat pump 

cc    cubic centimeter 

 

1. Introduction 

 Currently, the energy consumption of the building has significantly risen, and the cause of 

greenhouse gas emissions is due to the power source of fuel for heating and cooling applications. 

The residential buildings contribute 25.4% of total energy use and 20% of greenhouse gas 

emissions in the European Union [1, 2]. Moreover, most of the building's air conditioning systems 

have used vapor compression heat pumps. Even though the vapor compression type of heat pump 

is an existing and efficient technology for heating and cooling application it has drawn back due 

to the working fluid. Therefore, the Stirling cycle heat pump is an alternative heating and cooling 

application because of its natural working fluid and in certain situations, these devices have the 

potential to replace the vapor compression cycle due to its theoretical maximum efficiency [3]. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-061
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   A Stirling heat pump operates on the Stirling cycle, which consists of four thermodynamic 

processes: isothermal compression, constant volume heat rejection, isothermal expansion, and 

constant volume heat addition. A reliable numerical model shall be developed to estimate the 

power input, coefficient of performance, and other characteristics of a Stirling cycle heat pump 

and give valuable information for future research. 

 The numerical modeling of Stirling cycle devices starts from the simplest Schmidt analysis up to 

fourth-order computational fluid dynamics analysis techniques. Schmidt developed the first 

analytical numerical model for the Stirling cycle device to determine pressure distribution and 

forecast performance by assuming isothermal compression and expansion space [4]. Martin 

proposed the modified Schmidt model to show the effect of pressure drop and heat loss in 

performance prediction [5]. Toda et al. [6] developed a modified Schmidt model for different 

driving mechanisms and applied his model to gamma type Stirling engine. 

 Finkelstein developed the first adiabatic model; it was the most significant theoretical model in 

the century and he introduced the concept of conditional temperature [4]. Urieli and Berchowitz 

developed the ideal adiabatic and simple adiabatic model and a computer code was developed for 

the performance prediction of Stirling engines. Generally, researchers develop different numerical 

modeling techniques to predict the performance of Stirling cycle devices. Therefore, the main 

objective of this research paper is to compare the Schmidt, ideal adiabatic and simple adiabatic 

model typically for the FEMTO-60 engine geometry configuration and give valuable information 

for future studies. 

2. Schmidt analysis 

 Schmidt numerical model is the simplest closed form analysis of Stirling cycle devices based on 

the isothermal compression and expansion space. The following assumptions are considered for 

the analysis of this model: 

 The expansion space and the cooler are at isothermal process, 

 The compression space and the heater are at isothermal process, 

 The potential and kinetic energy of the gas is negligible, 

 There is a steady state process and the properties of the working gas are constant, 

 The regenerator is perfect and there is no pressure drop in the heat exchangers, 

 The temperature variation in the regenerator is linear,  

 Heat is transferred to the working fluid only in the hot and cold heat exchanger, 

 Heat transfer to the environment is negligible, 

 The volume variation in the compression and expansion space is sinusoidal. 

 

2.1. Development of theoretical model equations 

Gustave Schmidt developed a set of equations for a special case of sinusoidal volume variation 

of working space for the alpha type of Stirling cycle devices. The heat pump is configured as five 

components namely compression space, heater, regenerator, cooler, and expansion spaces 

respectively as Urieli and Berchowitz have done for the adiabatic model [4], see Fig 1. The power 

piston and the displacement piston of a Stirling engine of the Beta type are enclosed in the same 

cylinder. An effective working space volume is produced when the strokes of both pistons overlap 

and this volume is called overlap volume. 
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Figure 1: Isothermal temperature distribution 
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Table 1: summarized equation for Schmidt Analysis [7] 

Isothermal 

compression 

space 
Heater(h)  Regenerator(r) Cooler(k) 

Isothermal 

expansion 

space 

Th=TC 

Tk=Te 

Tr 

Length 

P
r
es

su
re

 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

119



3. Adiabatic Analysis 

  The expansion and compression temperatures in the Schmidt numerical model were kept constant 

with cooler and heater, respectively. This creates a paradoxical situation in which there was no 

heat transfer over the cycle from either the heater or the cooler means that all the heat transfer 

occurs in the isothermal working spaces. Therefore, in real Stirling devices, the working spaces 

lead to an adiabatic process rather than the isothermal process for effective heat transfer. 

Finkelstein developed the first adiabatic model; it was the most significant theoretical model in the 

century and he introduced the concept of conditional temperature [4]. 

 

  There are different classifications of adiabatic numerical modeling techniques and the ideal 

adiabatic and simple adiabatic analysis are the two simplest models of Stirling devices. In the ideal 

adiabatic model, there is no loss consideration for developing its governing equation, which is 

called no loss analysis. Simple adiabatic analysis is the modification of the ideal adiabatic model, 

which considers non-ideal heat exchangers. In addition, it also considers the work loss due to 

pressure drop in the heat exchangers. 

 

Figure 2: Adiabatic temperature distribution 

The heat pump is configured by five components serially connected and the working gas in the 

heater/hot heat exchanger, and cooler/cold heat exchanger is kept under isothermal conditions see 

Fig 2. Enthalpy flows across the cells through four interfaces as a result of mass flow being 

compression space/heater, heater/regenerator, regenerator/cooler and cooler/expansion space. 

The ideal adiabatic set of equation has 22 number of variables and 16 derivatives [7] and it is 

solved from  = 0 to 360°. The seven derivative equations (Tc, Te, Qh, Qr, Qk, Wc and We) are solved 

by 4th order Runge Kutta algorithm. Nine analytical variables and derivatives (W, P, Ve, Vc, mc, mh, 

mr, mk, and me) equations are solved analytically. Six conditional temperatures and mass variables 

(Tch, Tke, mch, mhr, mrk, and mke) take the adjacent higher value and are calculated analytically 

respectively. 
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For simple adiabatic analysis, we consider non-ideal regenerator, pressure drop in the heat exchangers and 

heat transfer in heater and cooler. 

3.1. Non ideal regenerator: The imperfection of the regenerator is defined based on number of 

transfer units (NTU) and expressed as [4]: 

0.40.46 | |
, , ,

1 Pr2

wgrStANTU Re g d
NTU St Re

N U AT 
    


 

  , ,max ,min 1non ideal r rloss rideal ridealQ q DQ DQ       

Where ε, 𝑘, ℎ, 𝐴, 𝑆̅𝑡, 𝑅𝑒, 𝑃𝑟, 𝑔, 𝑑, 𝜇 are effectiveness, thermal conductivity (W/m.k), convective 

heat transfer coefficient (W/m2 k), area (m2), Stanton number, Reynolds number, Prandlt number, 

mass flux (kg/m2.s), hydraulic diameter (m) and viscosity (kg/m.s) respectively 

3.2. Heat transfer by conduction in the heater and cooler: The conduction loss modeled by the 

equation below and compute the actual heat load of the heater and cooler by adding thermal loss 

to the energy balance equation [8]: 

 
, , , ,, ,

wh wk

cond h actual h ideal rloss cond k actual k ideal rloss cond

kA T T
Q Q DQ q Q Q DQ q Q

fL


        

Where 
,h idealDQ  is the heat rejected by the heater in ideal adiabatic analysis and from newton, 

law of heating and cooling the following expression could be obtained and used to update the 

temperature the heater and cooler at the end of the cycle. 

   , ,

, ,, , ,
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The cooler and heater heat transfer coefficient could be obtained from the correlation as: 
0.75
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3.3. Pressure drops in the heat exchangers: The fluid has a contact with wall the heat exchangers 

and this contact leads to fluid friction loss or a pressure drop loss, which affect the performance of 

the heat pump and modeled by [7]: 

 360 , ,
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DW p d where i h r k and p G

d m d






 
      

 
  

The actual performance of the heat pump is calculated by: 

,

, ., ,
h acual

hp actual actual in pdi

actual

Q
COP where W DW DW

W
    

Where, 𝑇, 𝑙, 𝑓𝑟,𝐶𝑝,𝜔, 𝐺, 𝑉 𝑎𝑛𝑑 𝜃 are temperature(k), length(m), friction factor, specific heat 

capacity at constant pressure (J/kg.k), angular frequency (rad/s), mass flow (kg/rad), volume and 

crank angle respectively. 
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4. Result and discussion 

  In this section, the simulation result shows the work input, energy, pressure, volume, pressure 

drop in the three heat exchangers and the wall and gas temperature of the working fluid at different 

crank angles. In addition, it shows the performance of the device for Schmidt, ideal and simple 

adiabatic analysis. 

Figure 3: Pressure vs Total volume                    Figure 4: Pressure vs Crank angle 

  The area in figure 3 shows the work input for the machine and figure 4 shows the pressure 

variation in each crank angle and mean pressure of the machine. The performance of this device-

based Schmidt analysis is 15.07 which similar to Carnot coefficient of performance.  

  

Figure 5: Temperature vs crank angle                   Figure 6: Pressure vs total volume 

The temperature/crank angle diagram in Fig.5 shows a large cyclic temperature variation of the 

working fluid in the compression space between 302 K and 344 K and its mean values is greater 

than the heater temperature. Similarly, the mean gas temperature in the expansion space is less 
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than the cooler temperature. The reduction of the performance of the device from Schmidt analysis 

of 16.9 to 6.2 is significant variation due to its closed form solution similar to Carnot coefficient 

of performance for special case of sinusoidal volume variation and no loss analysis. However, for 

adiabatic and simple adiabatic analysis are not a closed form of equation and the set of equation is solved 

by numerical methods. The accumulated energy of the three heat exchangers and work is shown in 

Fig.7 for ideal adiabatic analysis.    

Figure 7: Energy vs crank angle                     Figure 8: Pressure drop vs crank angle 

  

Figure 9: Pressure vs crank angle              Figure 10: Wall and gas temperature vs crank angle 

The simulation results are presented from Fig 8-10 and show the variation of various parameters 

with crank angle for simple adiabatic analysis. The heat exchanger pressure drop/crank angle 

diagram in Fig.8 shows variation of the pressure in heat exchangers and there is maximum pressure 

drop in the regenerator. Figure 9 shows the pressure of the working fluid compression and 

expansion working spaces. Fig 10 shows the wall and gas temperature and the wall temperature of 

the heater is less than the heater temperature. The wall temperature of cooler is greater than the 

cooler temperature. The reduction of the performance of the device from ideal adiabatic analysis 
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of 6.2 to 3.7 is due to its pressure drops and conduction heat transfer from the wall of the heat 

exchanger. 

5. Conclusion 

 In this paper, the numerical analysis of FEMTO-60 machine based on the Schmidt, ideal adiabatic 

and simple adiabatic model is simulated. By applying the geometry of this machine for the given 

governing equations of each analysis to determine the performance and various properties of the 

working fluid. Schmidt analysis is a closed form and simplest analysis method as compared to 

adiabatic model but its simulation result is far from simple adiabatic analysis. The simple adiabatic 

model is the best as compared to the Schmidt and ideal adiabatic model due to consideration of 

pressure drop and conduction heat transfer loss in the basic equations. The performance of this 

machine is simulated for each model at a frequency of 7.3 Hz with nitrogen working fluid. Even 

though the simple adiabatic model gives better result as compared to Schmidt and ideal adiabatic 

model, the new polytropic model will be developed in future for better prediction of the 

performance of Stirling heat pump.   
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Résumé - Un incendie en tunnel en phase de chantier pose des difficultés spécifiques de gestion des 

fumées. Nous avons étudié expérimentalement et numériquement la propagation des fumées dans un 

tunnel en phase de creusement, fermé du côté du tunnelier, sans système de ventilation permettant le 

contrôle des fumées. L’analyse des résultats s’est focalisée sur le panache en sortie de tunnel côté puits 

d’accès, identifiant les zones libres de fumées pouvant favoriser un accès des secours. La présence 

d’un vent extérieur perturbe l’écoulement en sortie et impacte la stratification des fumées dans la 

galerie.  

Nomenclature  

   capacité calorifique massique (J.kg
-1

.K
-1

) 

   longueur caractéristique (-) 

g constante de la gravité (m.s
-2

) 

L facteur de mise à l’échelle (-) 

   débit massique de combustible (kg.s
-1

) 

   puissance du foyer (kW) 

t temps (s) 

  Température (K) 

V Vitesse du vent (m.s
-1

) 

 

Symboles grecs 

x taille de maille (m) 

   chaleur de combustion, (kJ.kg
-1

) 

  masse volumique (kg.m
-3

) 

 

Indices et exposants 

0 référence à l’air ambiant 

1. Introduction  

En phase de chantier, le creusement mécanisé d’un tunnel est souvent réalisé à partir d’un 

puits, par lequel un tunnelier est mis en place au niveau de la galerie à creuser et avance 

progressivement sur une longueur allant parfois jusque plusieurs kilomètres. En cas 

d’incendie pendant cette phase, plusieurs spécificités rendent la gestion du feu et des fumées 

différentes d’un cas de tunnel en phase d’exploitation. La ventilation est généralement arrêtée 

par choix opérationnel lorsque le sinistre est détecté. Les écoulements se mettent en place 

dans un régime de convection naturelle, avec un effet majeur des forces de flottabilité liées à 

la chaleur dégagée par le foyer. Ces fumées et l’absence de ventilation peuvent impacter 

l’oxygénation du foyer. Par ailleurs l’évacuation des fumées est asymétrique, un seul côté 

étant ouvert. La puissance du foyer, la présence ou non de zones libres de fumées permettant 

l’accès des services de secours, ou encore les caractéristiques du panache de fumées observé 

dans le puits d’accès sont des questions cruciales pour gérer la sécurité incendie.  

Largement étudiés pour les tunnels en phase d’exploitation, les problèmes d’incendie en 

tunnel sont beaucoup moins documentés en phase de chantier. On considérera à titre de 

référence l’ouvrage d’Ingason [1], pour une présentation générale sur l’étude des incendies en 

tunnel. Les travaux de Yao et col. [2] et Ingason et col. [3] concernent plus spécifiquement 

des tunnels en construction, mais la géométrie diffère de celle qui nous intéresse ici. Ils 

concernent un type de creusement différent, réalisé simultanément aux deux extrémités, avec 

une connexion au tunnel depuis l’extérieur par une galerie d’accès. Ils mettent en tout cas en 
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avant la complexité de l’écoulement des fumées, en particulier au niveau du puits d’accès, de 

possibles phénomènes de sous-oxygénation du foyer en fonction de la position de celui-ci et 

de la géométrie du réseau, ou encore l’influence de l’effet de tirage thermique dès qu’une des 

galeries est en pente. De nombreux travaux sur les tunnels en exploitation concernent par 

ailleurs la ventilation et son usage pour contrôler les fumées, parfois avec des puits 

d’extraction qui rapprochent le cas étudié de notre géométrie avec son puits d’accès. Parmi les 

études disponibles, celle de Fan et col. [4] considère en outre l’effet d’un vent extérieur sur 

l’extraction des fumées, un point que nous souhaitons également investiguer. Même si leur 

étude concerne un tunnel en phase d’exploitation combinant des effets de convection forcée et 

naturelle, ils montrent les effets contrastés du vent, induisant selon les auteurs une possible 

restriction du panache de fumées en sortie et en même temps créant une zone de dépression 

favorisant l’extraction. La vitesse du vent et la compétition entre les quantités de mouvement 

des fumées et du vent jouent évidemment un rôle clé dans l’impact sur l’extraction des 

fumées.  

Le LEMTA a réalisé une première étude de la dynamique du feu et des fumées dans un 

tunnel en phase de creusement en partenariat avec la Société du Grand Paris, dans le cadre des 

travaux réalisés sur le projet Grand Paris Express. Nous avons conçu pour cela une maquette 

(échelle 1:22
ème

) et analysé les résultats de simulations numériques réalisées à l’aide du code 

de calcul Fire Dynamics Simulator (FDS). Nous avons considéré un tronçon de galerie avec 

son puits d’accès. Un foyer de type bac d’heptane a été utilisé pour simuler un feu, la perte en 

masse de combustible étant analysée pour accéder à la puissance du foyer. Le champ de 

température dans la galerie a été déterminé avec des thermocouples répartis sur des perches 

verticales implantées sur plusieurs positions longitudinales, afin de caractériser l’écoulement 

des fumées et leur évacuation vers le puits d’accès. Ce travail a d’abord été focalisé sur la 

propagation des fumées dans la galerie et l’utilisation envisagée d’un rideau d’eau pour 

confiner les fumées dans la zone de foyer [5]. Il a permis de qualifier la méthode de travail 

utilisée ici, combinant essais en maquette et simulation numérique. Dans Mehaddi et col. [5] 

nous avons montré que l’utilisation d’un rideau d’eau ne permet pas le confinement des 

fumées. Il provoque au contraire un brassage des fumées, qui induit un remplissage complet 

de la galerie, ce qui est contre-productif pour l’accès des secours. Sur un plan opérationnel, il 

faut donc laisser les fumées s’écouler, préserver leur stratification en aval et analyser leur 

évacuation dans le puits d’accès, y compris sous l’influence possible du vent en surface. Cette 

analyse est l’objectif principal du travail présenté ici. 

Dans la suite de cet article nous proposons une description de la maquette et de sa 

métrologie, la configuration des calculs sous FDS, leur validation par comparaison avec les 

données expérimentales, ainsi qu’un ensemble de résultats représentatifs de la dynamique du 

foyer et des fumées dans le puits d’accès. 

2. Dispositif expérimental 

Nous avons adapté la maquette à l’échelle 1:22
ème

 décrite dans [5], présentée sur les 

Figures 1 et 2. Elle est composée ici d’un tronçon circulaire de diamètre 40 cm et de longueur 

2 m et d’un puits cubique de côté 1.2 m. La longueur de l’ensemble a été réduite pour 

permettre de placer la maquette dans la galerie munie de ventilateurs pour simuler l’effet du 

vent. Nous avons vérifié qu’elle est suffisante pour que la couche de fumée soit stabilisée. La 

position des perches de thermocouples est indiquée sur la Figure 1. Les positions A, B et C 

ont été choisies respectivement à 30, 60 et 90 cm de la sortie du tunnel, dans l’axe de celui-ci. 

La position D en sortie de tunnel est localisée 10 cm avant la fin de la galerie. Les 
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thermocouples sont espacés verticalement de 2 cm. Ils sont de type K. La soufflerie simulant 

l’effet du vent (Figure 2) permet d’imposer des vitesses de soufflage entre 1 et 5 m/s. 

 

 

 

Figure 1 : Schéma de principe de la maquette 

de tunnel avec son puits de descente 

Figure 2 : Vue longitudinale de la maquette 

dans la soufflerie.  

La zone du foyer est métallique pour assurer la résistance au flux dégagé par le foyer, sur 

un tronçon de longueur 1 m. Le reste du tunnel et du puits d’accès sont en polycarbonate 

transparent pour permettre l’observation directe de l’écoulement des fumées. Une balance de 

précision est placée sous le foyer pour suivre la perte en masse du bac d’heptane utilisé et en 

déduire la puissance dégagée avec la relation directe : 

          (1) 

où    désigne la vitesse de perte en masse du combustible et    la chaleur massique de 

combustion (44,6 kJ/kg pour l’heptane, d’après [6], valeur supposée prendre en considération 

le rendement de combustion en lien avec le confinement du foyer). Les résultats qui suivent 

ont été obtenus avec un bac d’heptane de 91 mm de diamètre, produisant une puissance en 

régime établi de 5,5 kW. En vraie grandeur, pour un tunnel de diamètre 8.70 m représentatif 

du projet réel, en appliquant les règles de similitude en      pour la puissance (L facteur de 

mise à l’échelle, 22 dans le cas présent), cela correspond à une puissance de 12,5 MW, ce qui 

est un ordre de grandeur cohérent avec la puissance maximale du foyer que nous avons 

étudiée dans [5]. 

3. Etude numérique 

Les cas étudiés en maquette ont été simulées avec le code FDS (Fire Dynamics Simulator), 

code CFD très largement utilisé dans le domaine des sciences de l’incendie. Il est basé sur une 

résolution par méthode des volumes finis, décrivant un écoulement à faible nombre de Mach 

avec une approche LES (voir [7] pour une description complète du code et [8] pour une 

analyse détaillée de la validité des sous-modèles utilisés).  

3.1. Configuration de la simulation numérique 

Le code a été paramétré (conditions aux limites et principales grandeurs d’intérêt) pour 

correspondre au mieux à la maquette expérimentale, telle que présentée sur la Figure 3. Le 

tunnel est reproduit à l’identique avec son puits d’accès en tenant compte des matériaux réels 

(acier et polycarbonate) au niveau des parois pour le calcul des conditions aux limites 

thermiques. Pour prendre en compte l’effet du vent un domaine ouvert additionnel est 

considéré au-dessus du puits. 
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Figure 3 : Schéma du modèle numérique. 

D’après les préconisations de la référence [7], pour une bonne résolution de la puissance 

du feu, une dimension caractéristique du foyer peut être définie par     
  

        
 
   

, en 

introduisant au numérateur la puissance du foyer et au dénominateur la masse volumique, la 

température et la capacité calorifique de référence pour l’air ambiant, ainsi que la gravité. 

Dans le cas présent    est de l’ordre de 10 cm et il est conseillé de prendre une taille de 

maille    respectant le critère           . Dans les résultats qui suivent, le maillage est 

de type structuré, homogène, avec des mailles cubiques de côté 1 cm, ce qui est bien 

conforme au critère proposé et permet de représenter le foyer avec un nombre raisonnable de 

mailles, même si l’analyse n’est pas portée sur une description fine du foyer, mais plutôt sur 

l’écoulement des fumées. De ce point de vue, avec 40 mailles sur une section droite de la 

galerie, nous avons également une bonne résolution. Ajoutons que ce problème de sensibilité 

numérique a été analysé dans [5] avec des tests basés sur la comparaison de résultats avec des 

maillages de résolution encore plus fine pour vérifier l’invariabilité des résultats en-dessous 

d’une taille de maille     1 cm. 

3.2. Validation numérique 

Le cas expérimental reproduit ici prend en compte la perte en masse mesurée dans le cas 

d’un foyer stabilisé à 5,5 kW (simulation avec puissance prescrite) et la mise en route de la 

soufflerie avec une vitesse de 3.5 m/s activée 150 s après l’allumage du foyer. La Figure 4 

permet de visualiser l’évolution des fumées dans la maquette. En l’absence de vent le régime 

s’établit avec les spécificités également observées lors de notre première étude [5] : 

remplissage de la galerie en amont côté fermé, stratification en aval laissant une zone libre de 

fumées stabilisée sur une hauteur de l’ordre de 40% de la hauteur totale, panache déversant 

dans le puits d’accès. A noter qu’il est rattaché à la paroi en sortie côté tunnel, ce qui laisse 

une zone libre de fumées sur le côté opposé, permettant un passage éventuel des secours, 

d’autant qu’en aval du foyer la zone libre de fumées en partie basse peut permettre de 

poursuivre dans la galerie jusqu’au foyer, bien que le plafond de fumées en partie haute puisse 

avoir un impact thermique par rayonnement en particulier. En présence d’un courant d’air 

latéral au-dessus du puits (à partir de la Figue 4c) le panache est entraîné et on observe un 

remplissage du puits, qui perturbe même la couche de retour dans la galerie, provoquant un 

enfumage au moins partiel de la zone auparavant libre de fumées. Ces fumées sont diluées 

avec l’air présent dans le puits d’accès, continuant à alimenter le foyer dont on n’observe pas 

l’extinction par manque d’oxygène. 
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(a) t = 7.3 s (b) t = 124.5 s (c) t = 158.4 s 

   

(d) t = 163 s (e) t = 169.4 s (f) t = 303.1 s 

Figure 4 : Simulation numérique de l’écoulement de fumées dans la galerie et le puits 

d’accès à différents instants. Puissance en régime établi 5.5kW. Soufflerie activée à 150s. 

Pour vérifier la validité de la simulation nous avons réalisé une comparaison avec les 

valeurs de températures mesurées sur la maquette dans les mêmes conditions. La Figure 5 

permet de comparer les valeurs mesurées et calculées sur une sélection de thermocouples 

(pour améliorer la visibilité) au niveau des arbres B et C en traçant la différence de 

température par rapport à la température ambiante à différentes hauteurs. Avant activation de 

la soufflerie à 150 s, la température varie très peu par rapport à l’ambiante (quelques 

fluctuations au niveau expérimental en (5a) et (5c)) la fumée n’atteint pas (ou peu) les 

positons des arbres B et C, en accord avec la Figure 4. Après 150 s la montée en température 

sur les deux zones B et C, en bon accord entre résultats expérimentaux et numériques, 

confirme que l’activation de la soufflerie a perturbé l’écoulement et induit un remplissage du 

puits sur tout le volume. 

 

Figure 5 : Ecart de température mesuré par rapport à l’ambiante (figures (a) et (c)) et 

calculé (figures (b) et (d)) sur l’arbre B à 60 cm de la sortie de la galerie (figures (a) et (b)) 

et l’arbre C à 90 cm (figures (c) et (d)).  

(a) 

(c) 

(b) 

(d) 
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4. Sensibilité à la vitesse du vent 

Pour investiguer l’interaction entre le panache de sortie et la vitesse du vent, des 

simulations numériques ont été réalisées en faisant varier la vitesse du vent dans une gamme 

de 1 à 5 m/s. La figure 6 présente les structures des différents écoulements obtenus, 

matérialisées par des lignes de courant. Ces lignes de courant sont superposées au champ de 

fraction massique de suies permettant de cartographier la distribution des fumées dans le 

tunnel et le puits de descente. Ces données ont été obtenues en régime établi (après 400 s). 

 
a)  V=0 m/s 

 
b)  V=1.5 m/s 

 
c)  V=2.5 m/s 

 
d)  V=3.5 m/s 

 
e)  V=4.5 m/s 

Figure 6 : Lignes de courant avec les contours de fraction massique de suies pour 

différentes vitesses du vent. Les lignes de courant et les champs de concentration ont été 

obtenus suite à une intégration temporelle sur 50 secondes (entre 400 et 450 secondes). 

On peut observer que le panache de fumées en sortie du puits de descente est incliné par 

l’écoulement horizontal du vent, avec une perturbation qui croit avec la vitesse du vent. Un 

vortex se forme ainsi à l’intérieur du puits de descente. Il existe déjà sur la Figure a) à 

l’interface entre le panache sortant et le flux d’air entrant, mais il descend au niveau du puits 

et fusionne avec la boucle de recirculation dans le puits. Au-delà d’une vitesse de 3.5 m/s, ce 

vortex disparait et la concentration de suies augmente fortement à l’intérieur du puits de 
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descente et du tunnel sous l’effet de la recirculation des fumées. Celles-ci sont en partie 

diluées et de l’air extérieur reste entraîné et peut alimenter le foyer par la couche de retour en 

partie basse du tunnel (noter que l’écoulement réel est tridimensionnel et que l’on analyse ici 

un plan médian). 

Pour compléter ces observations, la figure 7 illustre les résultats obtenus avec les vitesses 

V = 1.5 m/s, 3.5 m/s et 4.5 m/s, toujours avec une activation de la soufflerie après 150 s. Il est 

particulièrement intéressant de noter qu’à 1.5 m/s l’activation de la soufflerie perturbe 

l’écoulement dans un premier temps (Figures d et g), mais que la flottabilité des fumées est 

suffisante pour contrebalancer la quantité de mouvement induite par le vent extérieur et le 

puits est finalement dégagé après 220 s (Figures j et m). Le panache reste entrainé 

horizontalement au-dessus du puits, mais une zone libre de fumées est bien observée dans le 

puits, du côté opposé au tunnel. De plus, la zone libre de fumées en partie basse de la galerie 

en aval du foyer est préservée. Par contre, plus la vitesse de vent est élevée, plus la 

perturbation du panache est forte, avec une densité de fumées qui augmente partout dans le 

puits d’accès et supprime les zones libres de fumées. 

 

Figure 7 : Simulation numérique des fumées à différents instants (de haut en bas), pour une 

puissance de foyer de 5.5 kW et trois vitesses de vent (1.5 m/s à gauche, 3.5 m/ au centre et 

4.5 m/s à droite).  
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Un travail de sensibilité plus approfondi pourrait permettre d’évaluer une vitesse critique 

au-delà de laquelle la zone libre de fumées disparait du puits. Cette vitesse (de l’ordre de 3 

m/s d’après l’ensemble des calculs et tests que nous avons réalisés) pourrait ensuite être 

transposée en vraie grandeur pour différentes puissances de foyer, celle-ci pouvant influer sur 

la flottabilité et donc la quantité de mouvement des fumées. Toutefois, il faut rester prudent 

dans l’analyse dans la mesure où le vent ne peut être représenté simplement comme une 

contribution constante mais produit plutôt des rafales et des instationnarités. De même, la 

position du foyer impactera aussi le refroidissement des fumées le long du tunnel et donc leur 

flottabilité à la sortie. Des essais complémentaires en modifiant le sens du vent sont 

également envisagés. 

5. Conclusion 
Nous avons réalisé une étude expérimentale et numérique d’un incendie en tunnel en phase 

de construction. Les résultats numériques obtenus avec le code FDS sont en bonne 

concordance avec les données expérimentales recueillies. Ils conduisent aux conclusions 

suivantes : 

- L’incendie provoque le remplissage de la galerie en amont du foyer (côté fermé), mais une 

couche libre de fumées subsiste en partie basse en aval sur 40% de la hauteur de la galerie.  

- Les fumées s’évacuent dans le puits d’accès en produisant un panache déversant attaché à 

la paroi au-dessus de la sortie du tunnel, laissant une zone libre de fumées sur le côté 

opposé du puits (permettant si besoin l’accès des services de secours ou lutte contre le feu). 

- La présence de vent au-dessus du puits peut toutefois perturber ce régime d’écoulement et 

provoquer l’entrainement du panache, sa recirculation dans le puits et un remplissage des 

zones initialement libres de fumées.  

- En-dessous d’une vitesse critique (de l’ordre de 3 m/s à l’échelle de la maquette étudiée 

1 :22
ème

), la flottabilité des fumées peut être suffisante pour dégager le puits et redonner 

une zone libre analogue au cas sans vent. Toutefois la présence de rafales ou autres 

instationnarités n’a pas été étudiée à ce stade et demanderait une analyse complémentaire. 

Le travail engagé va se poursuivre à deux niveaux. Au niveau académique, une analyse 

fine de la vitesse critique qui produit le remplissage du puits d’accès sera menée pour 

différentes conditions de puissance de foyer, de vitesse de vent et de hauteur du puits d’accès, 

avec recherche de conditions seuils en termes de nombre de Richardson ou Froude par 

exemple. L’étude des effets de pente et de tirage thermique induit, ou encore de la sensibilité 

à la puissance et à la position du foyer est également prévue. Sur un plan opérationnel une 

extraction partielle des fumées pourrait être envisagée avec le dispositif de ventilation existant 

pour l’aération du chantier, mais l’impact sur l’apport d’oxygène au foyer doit également être 

pris en compte et interroge sur les conséquences d’un tel choix opérationnel. 
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Résumé - Cette étude évalue la capacité des briques de terre compactées (BTC) du nord de la France à 

maintenir des conditions intérieures confortables, en tenant compte de l'importance du confort 

intérieur dans le choix de nouveaux matériaux de construction en réponse aux préoccupations 

environnementales. Pour ce faire, les comportements hydrique et thermique de la terre crue ont été 

analysés à l'échelle de la brique. À l'échelle du mur, divers scénarios représentant des situations de la 

vie réelle ont été étudiés. Un mur de dimensions 50 x 50 x 10 cm
3
 a été construit et placé dans une 

chambre climatique, simulant deux conditions thermiques extérieures distinctes avec une humidité 

relative (HR) fixée à 50%. L'environnement intérieur a été maintenu à 20°C et 50% HR. Les résultats 

soulignent les propriétés thermophysiques avantageuses des BTC par rapport au béton et à d'autres 

matériaux biosourcés. Une analyse approfondie à l'échelle du mur, comprenant des cycles de 

température, a révélé un refroidissement plus rapide que le chauffage, avec une stabilisation après 10 

heures d'exposition à une température constante de 40°C. 

Nomenclature 

BTC   Briques de Terre Compactée 

a         Absorption capillaire, Kg.m
-2

.s
-1/2 

Wf      Teneur en humidité capillaire, Kg.m
-3 

MBV  Moisture Buffer Value,  .( 2.%  )-1 

Cp       Chaleur spécifique, J.kg
-1

.K
-1

 

Symboles grecs 

δ           Perméabilité à la vapeur d’eau , Kg.m
-

1
.s

-1
.Pa

-1 

λ  Conductivité thermique, W.m⁻ ¹.K⁻ ¹ 

α         Diffusivité thermique, m
2
.s

-1

1. Introduction  

De nombreuses initiatives ont été mises en place pour atténuer l'impact de la construction sur 

la consommation d'énergie et l'environnement en général. En parallèle à ces préoccupations 

environnementales, le confort des occupants et la qualité de l'air intérieur émergent comme 

des facteurs cruciaux dans la sélection des matériaux de construction. La terre, utilisée comme 

matériau de construction naturel au même titre que le bois depuis les débuts de l'humanité, 

semble répondre à toutes les exigences précédemment énoncées. Elle se trouve en abondance 

et peut être réutilisée ; elle nécessite un minimum d'énergie pour sa transformation et son 

transport, ce qui en fait une option attrayante. La terre crue présente des propriétés thermiques 

et hygroscopiques remarquables  [1-3], offrant la possibilité de créer un environnement 

intérieur confortable tout en réduisant la dépendance à la climatisation et au chauffage. Ce 

travail s'engage à analyser les propriétés thermophysiques de la terre crue en vue d'évaluer sa 

capacité à assurer une isolation efficace. Pour ce faire, ces propriétés ont été examinées à 

l'échelle de la brique et de la paroi, permettant ainsi de comprendre la réaction de la terre crue 

dans des conditions météorologiques sévères et réalistes. 
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2. Matériels et méthodes 

2.1. Matériaux 

Les briques de terre cure utilisées dans cette étude proviennent d’une briqueterie située dans 

le Nord de la France. Elles sont composées uniquement de la terre compactée. La terre a été 

intégrée dans un moule métallique manuel de compactage, où les briques de dimension 

standards ont été compactées. Ces BTC ont une dimension de 22 x 10 x 6 cm³ et possèdent 

une masse volumique de 1880 kg.m
-3

 avec une porosité de 26%. 

2.2. Caractérisations des propriétés thermo-hydriques 

2.2.1. Propriétés hydriques 

Les propriétés hygroscopiques ont été caractérisées dans le but de comprendre le 

comportement de la brique lorsqu'elle est soumise à des variations d'humidité environnante, 

ainsi que sa capacité à réguler le milieu intérieur par l'échange de vapeur d'eau. À cette fin, 

l'absorption capillaire a été analysée conformément à la norme NF EN 15801[4], fournissant 

des informations sur la capacité de la brique à absorber l'eau lorsque sa surface entre en 

contact avec celle-ci. La MBV (Moisture Buffer Value), mesurée selon la norme du protocole 

du NORDTEST [5], indique le potentiel de la brique à stocker et évacuer l'humidité en 

réponse à des niveaux d'humidité variables. La perméabilité à la vapeur d'eau évalue la 

capacité d'un matériau à transférer l'humidité lorsqu'il est exposé à un gradient d'humidité, 

mesurée par le test de la coupelle selon la norme NF EN ISO 12572 [6]. L'isotherme de 

sorption/désorption nous renseigne sur la capacité de la brique à adsorber/désorber la vapeur 

d'eau lorsqu'elle est soumise à une humidité donnée. L’appareil utilisé est un Vsorp de chez 

ProUmid. 

2.2.2. Propriétés thermophysiques  

Le Hot Disk a été utilisé pour évaluer la conductivité, la diffusivité thermique et la chaleur 

spécifique de la brique (                                                                                            Figure 1), 

conformément à la norme NF EN ISO 22007-2 [7]. Le dispositif utilisé pour cette méthode 

était le TPS 2500 S de Thermoconcept, qui dispose d’une sonde plate (sonde 5501) qui est 

insérée entre deux échantillons identiques. Cette sonde agit comme une source de chaleur, 

augmentant la température de l’échantillon tout en enregistrant l’augmentation de la 

température au cours du temps. Plusieurs mesures ont été effectuées pour différentes 

orientations et tailles d’échantillons. Les propriétés thermophysiques des briques sèches et 

humides ont été évaluées. 

En outre, pour évaluer l’impact de l’humidité et de la température sur la terre, les propriétés 

thermophysiques ont été mesurées dans diverses conditions. Un échantillon de 11 x 10 x 6 

cm³ a été placé dans une chambre climatique connectée au Hot Disk. La conductivité et la 

diffusivité thermique ainsi que la chaleur spécifique ont été mesurées à différents niveaux 

d’humidité relative (10%, 50% et 80% HR) et pour des températures allant de 10°C à 40°C (à 

des intervalles de 10°C) à chaque niveau d’humidité. 
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                                                                                            Figure 1 : Hot Disk mesurant les propriétés thermophysiques des briques retaillées 

 

 

2.3. Étude expérimentale à l’échelle de la paroi 

2.3.1. Construction du mur 

Un mur de dimensions 50 x 50 x 10 cm³ a été construit en utilisant des BTC et du mortier de 

terre provenant de la même briqueterie (Figure 2(a)). Avant de commencer les expériences, le 

mur a subi une période de séchage de deux mois en laboratoire pendant l'été. Des capteurs de 

température et d'humidité (MSR 145B, TH industrie) ont été placés à différentes profondeurs 

dans le mur, un sur chaque face et trois dans l'épaisseur du mur ; plus précisément, à 2,5 cm, 5 

cm et 7,5 cm de la face extérieure, positionnés dans la zone centrale. 

2.3.2. Dispositif expérimental 

Une paroi a été construite et installée dans un environnement bi-climatique. Ce dispositif a 

permis d'exposer les deux faces du mur à des conditions hygrothermiques distinctes, 

représentant respectivement l'environnement extérieur et l'environnement intérieur. Le 

système bi-climatique utilisé dans l'étude comprend une chambre climatique (Memmert ICH 

260) dont la porte est retirée et remplacée par un cadre métallique conçu sur mesure pour 

soutenir le mur et le relier à la chambre. L'ensemble du dispositif est installé dans une pièce à 

température contrôlée (fixée à 20°C) et à hygrométrie ambiante. La chambre climatique est 

utilisée pour simuler l'environnement extérieur en soumettant la face extérieure du mur à des 

cycles de température dynamiques, tandis que la face intérieure est exposée à température 

constante et humidité ambiante pour représenter l'environnement intérieur d'un bâtiment. Les 

surfaces latérales du mur ont été isolées avec 4 cm de polystyrène expansé pour éviter les 

fuites thermiques et assurer un transfert hygrothermique unidirectionnel (Figure 2(b)). 

  
 
Figure 2 : Dispositif expérimental ; (a) préparation de mur de terre crue ; (b) installation du mur dans 

la chambre climatique 

sonde 

(a) (b) 
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2.3.3. Scenarios thermiques 

Le mur placé dans la chambre bi-climatique a été soumis à différents scénarios. 

L'environnement intérieur est resté constant à 20°C et 50% HR. Quant aux conditions 

extérieures, l’humidité relative était de 50% HR et la température a suivi divers scénarios. 

Dans le premier scénario, une simulation jour/nuit d'une canicule a été réalisée, la température 

étant maintenue à 40°C pendant 12 heures pour représenter la journée, puis à 20°C pendant 12 

heures pour simuler la nuit. Le second scénario prévoyait un chauffage continu à 40°C jusqu'à 

l'obtention d'un état d'équilibre (Figure 3). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                             

 

         
 

 
 

 

 
Figure 3 : Scénarios appliqués au mur 

3. Résultats et discussion 

3.1. Propriétés hydriques de la brique 

Le tableau 1 présente les propriétés hydriques de la brique comparées à celles de la littérature. 

Ses propriétés hydriques semblent similaires à celles d'autres matériaux en terre crue. 

 
Tableau 1 : Propriétés hydriques de la brique de terre en comparaison à la littérature. 

Matériaux Absorption 

capillaire 

a  

(kg.m
-2

.s
-1/2

) 

Teneur en humidité 

capillaire 

Wf  

(kg.m
-3

) 

MBV  

( . -

2
.(%  )

-1
) 

Perméabilité à la 

vapeur d’eau  

δ        
(kg.m

-1
.s

-1
.Pa

-1
) 

Teneur 

en eau 

(%) 

Ce travail 0,17 135 3,26 1,3 4,4 

Belarabi et al. 

[8] (Torchis) 
- - 1,4 1,08 5,1 

L.Soudani 

[9] (pisé) 
0,28 - - - 3,8 

L.Laou [10] 

(brique de 

terre crue) 

0,092 
 

- 
2,74 1,2 3,4 

Chambre climatique /milieu extérieur : 

Humidité constante : 50% 

Premier cas : 

Cycles de température 

Deuxième cas : 

Chauffage continue 

Chauffage continue à 40°C 

Milieu intérieur : 

Humidité constante : 50% 

Température fixe : 20°C 
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3.2. Caractérisations des propriétés thermophysiques à l’échelle de la brique 

Le tableau 2 présente les résultats des propriétés thermiques obtenus sur une brique dans des 

conditions ambiantes. En comparaison avec Khoudija et al. [11], la valeur de la chaleur 

spécifique est de 1168,83 J.kg
-1

.K
-1

 pour des briques en terre, ce qui est légèrement plus élevé 

que celle obtenue pour notre brique (800 J.kg
-1

.K
-1

). Ben Mansour et al. [12] ont rapporté une 

chaleur spécifique de 520 J.kg
-1

.K
-1

 et une diffusivité thermique de 0,9 mm
2
.s

-1
 (contre 

0,7 mm
2
.s

-1
 dans cette étude) pour des briques en terre de masse volumique similaire.  

La conductivité thermique de la BTC (1,15 W.m
-
¹.K

-
¹) semble légèrement plus élevée que les 

valeurs rapportées d’autres méthodes de constructions de terre crue. Cagnon et al. [13] ont 

établi une corrélation entre la conductivité thermique et la densité ; pour les briques de terre, 

la conductivité thermique était de 0,5 W.m
-
¹.K

-
¹ pour une densité de 1900 kg.m

-
³, ce qui est 

nettement inférieur aux valeurs obtenues dans cette étude. Ben Mansour et al. [12] ont 

démontré une relation entre la densité, la porosité, la pression de compression des BTC et 

leurs propriétés thermophysiques. Les résultats indiquent qu'une diminution de la densité 

apparente entraîne une réduction de la conductivité thermique pour les briques de terre 

compactées, ce qui donne une conductivité thermique de 0,9 W.m
-
¹.K

-
¹ pour une BTC de 

densité de 1800 kg.m
-3

. Brambilla et al. [14] ont rapporté une conductivité thermique de 0,79 

pour une BTC de densité de 1900 kg.m
-
³. Selon Hany et al. [15], les BTC avec 10% de ciment 

à 1995 kg.m
-
³ présentent une conductivité thermique de 1,262 W.m

-
¹.K

-
¹. La valeur de 

conductivité thermique obtenue (1,15 W.m⁻ ¹.K⁻ ¹) dans cette étude semble être en accord 

avec celles de la littérature pour le même mode de construction en terre crue. Pour Laurent 

[16], une relation linéaire entre la densité et la conductivité thermique de la terre crue a été 

démontrée et est en corrélation avec nos résultats. De plus, ces valeurs de conductivité 

thermique sont inférieures à celles des matériaux de construction conventionnels tels que le 

ciment et le béton, qui se situent autour de 1,2 W.m⁻ ¹.K⁻ ¹ [16-17]. 

 
Tableau 2 : Les propriétés thermique de la brique à température ambiante et 50% HR. 

Conductivité thermique      

 (W.m
-
¹.K

-
¹) 

Diffusivité thermique          
α (mm

2
.s

-1
) 

Chaleur spécifique             
Cp (J.kg

-1
.K

-1
) 

1,15 ± 0.03 0,70 ± 0.04 800 ± 40 

 

Une brique de 11 x 10 x 6 cm³ a été soumise à des variations d'humidité relative et de 

température dans une chambre climatique tout en étant connectée au Hot Disk pour les 

mesures de conductivité thermique. La réponse de la brique aux variations de la teneur en 

humidité et de la température est illustrée à la Figure 4. La conductivité thermique de la BTC 

augmente avec l'augmentation de l'humidité relative. Cependant, aucun changement notable 

n'est observé avec les augmentations de température. Ces résultats sont cohérents avec les 

études précédentes de Collet et al. [18] et Laurent [16], qui mettent en évidence une 

corrélation linéaire entre l'évolution de la conductivité thermique et la teneur en eau ; ce qui 

est observé dans la réponse du BTC aux variations de HR dans la Figure 4(b), où la 

conductivité thermique semble augmenter avec l'augmentation de l'humidité pour toutes les 

températures. En outre, cette augmentation reste relativement modérée et se situe dans la 

marge documentée dans la littérature existante. 
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Figure 4 : Variation de la conductivité thermique en fonction de la variation de la température et de 

l’humidité relative. 

3.3. Réponse thermique de la paroi soumise aux cycles de température 

Le mur était soumis à plusieurs scénarios visant à comprendre sa réaction à des cycles de 

température variables. Le premier cas a simulé une canicule avec des fluctuations de 

température de 40°C pendant 12 heures (représentant la journée) à 20°C pendant les 12 heures 

suivantes (représentant la nuit). Ce cycle a été répété pendant 7 jours pour évaluer sa 

cohérence. La figure 5 illustre l'évolution de la température en fonction du temps à différents 

endroits du mur pendant 3 cycles. La répétitivité de ce cycle au cours des 3 jours est évidente. 

À une température extérieure de 40°C, la température la plus élevée enregistrée sur la face 

extérieure du mur a atteint 34,86°C. Un gradient de température est observable entre les 

capteurs placés sur les faces externes et internes du mur, indiquant une différence de 9,81°C. 

Pendant la phase de refroidissement, tous les capteurs à différentes profondeurs ont enregistré 

des températures autour de 20°C. Au contraire, pendant la phase de chauffage, des variations 

perceptibles ont été observées entre les différentes positions du mur. Cet écart suggère des 

réponses différentes du mur aux phases de chauffage et de refroidissement, ce qui signifie que 

le processus de refroidissement est plus rapide que la phase de chauffage. 

 
Figure 5 : Réponse de la paroi pour des variations cycliques de température entre 40°C et 20°C. 

3.4. Comportement de la paroi sous un chauffage continu à 40ºC 

Dans le deuxième scénario de cette étude, la température extérieure a été maintenue constante 

à 40°C jusqu'à ce qu'elle atteigne un état stable. La figure 6 illustre le comportement de la 

(a) (b) 
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température du mur pour différentes profondeurs en fonction de la variation du temps. Il a 

fallu environ 10 heures pour que le mur atteigne la stabilité thermique, avec une température 

maximale de 36,6°C sur la face extérieure et de 26°C sur la face intérieure. 

 
Figure 6 : Evolution de la température au cours du temps dans l’épaisseur du mur 

La figure 7 présente l'évolution de la température au cours du temps à différentes profondeurs 

du mur. La surface extérieure a réagi rapidement au chauffage, montrant une augmentation 

initiale de 12 degrés au cours de la première heure. Cependant, le taux d'augmentation de la 

température diminue au fur et à mesure que l'on s'enfonce dans le mur. Comme indiqué, la 

paroi atteint sa température maximale de 36°C après 12 heures de chauffage continu. 

 
Figure 7 : Profils de température à travers le mur à différents moments du chauffage 

4. Conclusion 

Cette étude porte sur l'analyse de la conductivité thermique et des propriétés thermiques d'une 

(BTC) ainsi que sur le comportement thermique d'un mur construit à l'aide de BTC et de 

mortier de terre. Les propriétés hydriques révèlent que la brique est capable de réguler 

l'humidité de l'environnement intérieur grâce à sa capacité à absorber et désorber l'eau. Les 

résultats démontrent qu'à une température de 20°C et une humidité relative de 50%, la 

conductivité thermique mesurée (1,15 W.m⁻ ¹.K⁻ ¹) est en accord avec les valeurs de la 

littérature. De plus, l'augmentation de l'humidité relative entraîne également une augmentation 

de la conductivité thermique du BTC, alors que les variations de température n'ont pas produit 

de modifications significatives. 

Un mur a été construit et placé dans une chambre bi-climatique permettant des variations de 

température et d'humidité sur les deux faces du mur afin d'étudier l'impact des variations 

thermiques sur le transfert de chaleur. Alors que la face intérieure a conservé une température 

constante de 20°C et une humidité relative de 50%, la face extérieure a connu deux cycles de 

température distincts. Dans le premier scénario, imitant une canicule, alternant entre le jour et 

la nuit, le mur a présenté des réponses différentes pendant les phases de chauffage et de 
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refroidissement, indiquant un processus de refroidissement plus rapide que le chauffage. 

Pendant la phase de chauffage continu à 40°C, le mur a mis environ 10 heures pour atteindre 

la stabilité thermique. Enfin, une étude numérique sera très prochainement entreprise afin de 

valider le modèle de transfert thermique à travers la paroi pour estimer dans un deuxième 

temps le comportement statique et dynamique de ce type de construction pour différents 

climats 
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Abstract 

The objective of this study is to develop a transient CFD model representing the dynamic behavior 

of Trombe walls. The current model takes into consideration variable solar radiation as well as the 

presence of occupants and their activities. The temperature and velocity profiles at different locations 

are plotted. The moisture's impact on the hygrothermal behavior is then investigated. The results show 

that the relative humidity distribution inside the system is mainly influenced by the ventilation strategy 

in which the moisture is accelerated and transported by the flow in the case of vents opening. The finding 

revealed that the maximum relative humidity (RH) reached in the system doesn’t exceed 22%. However, 

due to the lower temperature values observed in the system during overcast winter nights, there is a 

potential condensation risk on glass and wall surfaces. Furthermore, the results indicate that the Trombe 

wall can ensure the occupant's thermal comfort from 11 am to 4 pm during overcast wintertime.  

Nomenclature  

AAC aerated cellular concrete 

Cp        specific heat, J.kg-1. K-1 

Dm  moisture diffusivity, m2.s-1 

DT   thermal diffusivity, m2.s-1 

DO   Discrete ordinate 

hext  heat transfer coefficient, W.m-2.K-1  

Ji      moisture diffusion, kg.s-1.m-2 

Ri     Reaction 

RH    relative humidity, % 

Si source term 

Sct Schmidt number 

T temperature, K 

t       time, s 

UDF   user-defined function 

v      velocity m.s-1  

Wv  water vapor 

Yi     local mass fraction of each species 

CFD  Computational Fluid Dynamics     

        Greek symbols 

α   absorptivity 

ε       emissivity 

λ       conductivity, W.m-1. K-1 

µ       Dynamic viscosity, kg.m-1. s-1 

ρ       density, kg.m-3 

τ  transmissivity 

         Index and exponent 

a      air 

i       species 

r       radiation  

t       turbulent 

     

1. Introduction 

In the context of the current worldwide energy situation, the building sector stands as a 

substantial contributor to worldwide energy consumption and the emission of greenhouse 

gases. Therefore, to improve the building's energy performance and hygrothermal comfort, it 

is crucial to adopt renewable energy resources and eco-friendly engineering solutions. Among 

various technologies, Trombe walls, are recognized as a cost-effective solution to reduce 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-071
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energy consumption. Nevertheless, the traditional Trombe wall design presents numerous 

benefits, it also has drawbacks such as overheating, heat loss, and reverse thermo circulation 

which require a careful selection of its design parameters and operation management. 

Several theoretical and experimental studies have been carried out to investigate the thermal 

behavior of Trombe walls under various weather conditions and evaluate the impact of its 

geometrical parameters on its overall thermal efficiency. However, to date, very few developed 

CFD models take into account the dynamic behavior of such a system, and most of the available 

models in the literature do not consider the effect of moisture on Trombe walls as the focus is 

often on the determination of its thermal efficiency.  

Despite the importance of insulation in decreasing heat loss, numerous researchers have 

pointed out that introducing insulation layers into Trombe walls could lead to potential moisture 

accumulation or condensation on the wall surface, especially in extreme climatic conditions 

[1],[2]. Therefore, it is important to maintain normal moisture conditions for ensuring occupant 

comfort, and reliable operation of facade systems. Few numerical analyses have examined the 

impact of moisture on Trombe walls during the overcast winter season. The occurrence of these 

moisture-related issues is determined by the system's specific temperature difference and 

relative humidity levels. In addition, in the literature, only a few numerical studies have been 

identified that analyze the effect of relative humidity on Trombe walls in hot humid weather 

conditions. In such climatic conditions, the amount of moisture content in the air is dissimilar 

and may vary by 10g of moisture per kg of dry air compared to dry climate which highly affects 

the performance of solar chimneys as stated by Sudprasert et al.[3]. Through a 2D steady-state 

CFD model and by considering uniform temperature, the authors have compared the effect of 

moist air on the temperature and velocity profiles of the solar chimney in Thailand. The results 

indicate a reduction of the average velocity in the gap and a higher air temperature at the outlet 

when increasing the relative humidity. On the other hand, Dahire et al. [4] have developed a 

numerical model of solar roof chimneys and analysed the effect of relative humidity on the 

performance of the chimney channel by considering the moist air as a participating medium to 

radiation. Their results support the other studies. The authors underline that increasing relative 

humidity at constant temperature leads to a decrease in the air mixture density which in turn 

results in a decrease of the air mass flow rate due to a reduction in buoyancy. However, it is 

well recognized that steady-state models do not properly represent system behavior because 

unstable climatic factors result in unstable surface temperature distribution. This is also 

impacted by the thermophysical properties and the geometrical design parameters such as the 

thickness and the height of the wall. Indeed, research done by El-Sherief et al. [5] has 

demonstrated that in the case of high solar radiation, a humidifier placed at the back of the solar 

chimney can increase the velocity of the solar chimney and enhance the natural convection 

process. Consequently, there is a need for a more accurate model capable of capturing the 

dynamic behavior of such a system to analyze how design decisions affect the performance of 

Trombe walls and hygrothermal comfort.  

This paper aims to develop a transient CFD model that simulates the dynamic behavior of 

a conventional Trombe wall. Since there is no a priori method for establishing optimal 

numerical parameters, mesh grid, and time step sensitivity analysis are first performed. Then, 

several user-defined functions and sources are implemented to take into consideration variable 

solar radiation as well as the presence of occupants and their activities. 
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2. Model description 

2.1 Model geometry 

The CFD model is based on the geometric specifications of an existing Trombe wall test 

bench located at the laboratory, which has dimensions of 2x1.97 meters in width and height 

respectively. The experimental model represents a typical Trombe wall coupled to a room. 

The glass is 8mm thick, and the thermal storage wall is made of 20 cm thick aerated cellular 

concrete. The room walls are insulated on the outside with a layer of thick polystyrene to 

reduce heat loss. A solar simulator consisting of 18 halogen lamps is used to replicate the 

solar radiation ranging from 0 to 1000W.m-2. Our case study covers the same boundary 

conditions and material properties of the experimental test bench. The room walls are 

assumed to be adiabatic. At the glass surface, a combination of convection and radiation 

conditions is taken into account. The heat transfer coefficient is determined using the 

following correlation:ℎ𝑒𝑥𝑡 =  5.7 +  3.8𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑[6]. 

                        

            Figure 1: View of the test bench                         Figure 2: Test bench dimensions 

Thermophysical      

properties  
ρ  

(kg.m-3) 
Cp  

(J.kg-1. K-1) 
λ  

(W.m-1. K-1) 
ε α 

τ 

Glass 2500 800 1.020 0.89 - 0.9 

Polystyrene 30 1450 0.038 0.90 0.1  

Aerated 

concrete 
450 1000 0.110 0.85 0.95 

 

Table 1: Thermal properties of the physical model 

 

 

2.2 Sensitivity analysis 

To calibrate the model, a preliminary analysis is conducted to assess the sensitivity of the 

results to grid and timestep size. Fixed boundary conditions, as represented in Figure 3, are 

selected to conduct this analysis. To investigate heat transfer and fluid dynamics, governing 

equations that address energy, momentum, and mass conservation are used. Specifically, we 

incorporate the DO (Discrete Ordinate) radiation model and k-ω SST technique, along with the 

Boussinesq approach, to effectively address turbulence and natural convection phenomena. 

The average wall temperature is used as a reference point, and the relative error is employed 

as a metric to evaluate the results' dependency on mesh size. The results as represented in 

Figure 4, indicate that, among all the cases considered, meshes of size 3mm and 5mm exhibit 

convergences, with relative errors less than 1% affirming these mesh's capability to accurately 

capture the temperature distribution in this region. For the timestep size analysis (Figure 5), a 
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more sophisticated approach is adopted to compare results, involving the utilization of a 

regression algorithm for extrapolating all data points. Subsequently, Mean Absolute Error 

(MAE) and Root Mean Square Error (RMSE) are employed as metrics to assess the 

performance of the predictive model. Following the validation of the predictive model, relative 

error is used to determine the appropriate timestep size. Consequently, a mesh size of 5mm and 

timesteps of 10s are selected for further analysis. 

  

Figure 3: Boundary conditions         Figure 4: Mesh size effect          Figure 5: Time step effect  

2.3 Description of the species model in Ansys fluent 

The moisture transport in the air involves convection and diffusion mechanisms, as 

represented in Equation (1) 

( ) ( ).i i i i iY vY J R S
t


 +  = − + +


          

(1) 

where 𝑅𝑖 is the reaction mechanism and 𝑆𝑖 is the source term. 

The diffusion of water vapor in air as represented in Equation (2) is described by Fick's law, 

which asserts that the diffusion process is directly proportional to the mass fraction. 

Additionally, this model incorporates thermal diffusion, commonly referred to as the Soret 

effect. The influence of turbulence on diffusion is considered by the introduction of the 

turbulence diffusion coefficient. This coefficient is computed as the viscosity ratio to the 

Schmidt number, encapsulating the impact of turbulence on the overall diffusion dynamics. [7] 

𝐽𝑖 = − (𝜌𝐷𝑖,𝑚 +
𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
) 𝛻𝑌𝑖 − 𝐷𝑇,𝑖

𝛻𝑇

𝑇
        (2) 

2.4 Thermo-hygrometric model specification 

In reality, solar radiation follows a complicated and dynamic pattern. Factors such as the 

angle of incidence, atmospheric conditions, and seasonal fluctuations in solar intensity provide 

significant obstacles in precisely modeling a realistic representation. The simulation of solar 

radiation using a sinusoidal function may serve as a simplified representation of the temporal 

variation of solar radiation on the Trombe wall surface throughout the day. Therefore, a dataset 

obtained from PVGIS[8] is simulated, specifically focusing on the weather conditions during 

overcast winter days in Belfort in the month of January. A UDF (User Defined Function) has 

been developed to replicate solar radiation. As shown in Figure 6(a), it follows a sinusoidal 

pattern, with the intensity of direct and diffuse solar radiation increasing gradually from 8:30 

am, and reaching its peak at 12:30 pm, reaching a maximum value of 317 W.m-² for direct 

radiation and 137 W.m-² for diffuse fraction. Subsequently, the solar radiation gradually 

decreases, ultimately reaching its minimum at 5:40 pm. The outdoor temperature is fixed to 

2°C.Furthermore, in order to simulate the occupant's moisture generation and by considering 

the moisture generation of a single-family ranged from 1 to 20kg/day [9], and the presence of 

occupants or their absence is a function of space and time, an UDF following the sine function 
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is implemented and introduced into the model as a moisture source at the location of room 

center as represented in Figure 6 (c). However, it is important to note that a previous 

experimental study [10] focusing on investigating the airflow characteristics of humans using 

manikin has demonstrated the occurrence of thermal plume directed vertically with a max 

velocity value reached equal to 0.18m.s-1 and by taking into account that heat generation rate 

by human ranged from 35 to 80W.m-2 depending on their activities [11], it is decided to include 

those effects by implementing another UDF as an energy source. 

 

 
 

Figure 6: Humidity model boundary conditions 

In addition to the thermal model consisting of the DO radiation model and k-ω SST 

turbulence model, a species model is required to model the moisture transport in air, in which 

the moist air is considered as a mixture of dry air and water vapor. For the mixture model, the 

Boussineq approach is no longer compatible with the species model [7]. Therefore, the 

incompressible ideal gas hypothesis is assumed to express the relation between temperature 

and density. Mixing law is used to express the relation of the temperature on Cp. The 

thermophysical properties of the mixture model are summarized in Table 2. 

Properties 
ρ 

(kg.m-3) 

Cp 

(J.kg-1.K-1) 

λ 

(W.m-1.K-1) 

µ 

(kg.m-1. s-1) 

Dm 

(m2.s-1) 

DT 

(m2.s-1) 

Air Ideal gas 1600 0.024 1.789.10-5 - - 

Wv Ideal gas cp(T) 0.0261 1.34.10-5 - - 

Mixture ideal gas Mixing law Mixing law 1.72.10-5 2.88.10-5 Kinetic theory 

                                    Table 2: Mixture model properties 

3. Results  

To provide a comprehensive investigation of the behavior of Trombe walls, it is important 

to analyze the temperature, velocity, and H2O mass fraction profiles at different times. Notably 

at 10 am (Figure 7 (a,b,c)) corresponding to the phase of solar sunshine without occupants' 

presence, it is shown the thermal buoyancy effect induced by the convection process causing 

the air density to decrease. As a result, the heated air rises and circulates to the adjacent area 

through the upper vent. 

(a) (b) (c) 
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Figure 7: (a)Temperature profile      (b)Velocity profile         (c)Vapor mass fraction  

At 12:30 pm (Figure 8(a, b,c)) corresponding to a scenario where occupants are present 

during sunshine hours, and their activities contribute to the thermal dynamics of the indoor 

environment, it is observed, the thermal plume formed by occupants in which the upward air 

speed reached 0.16 ms-1. Furthermore, it is shown the moisture distribution inside the system 

is primarily impacted by the buoyancy effect. As warm air rises within the room, it carries 

moisture with it, leading to a distributed vapor mass fraction inside the room rather than on the 

cavity side. 

                    

Figure 8: (a)Temperature profile   (b)Velocity profile                    (c) Vapor mass fraction 

At 8 pm (Figure 9(a, b,c,d)) corresponding to the phase of occupant presence during the 

night, it is shown that the reverse flow moves the warm moist air vertically leading to the 

distribution of moisture from the cavity side toward the room side. 

           

Figure 9: (a) Temperature profile(b) Velocity profile(c) Mass fraction   (d)RH profile 

 

3.1. Daily behavior of Trombe wall 

In order to check the functionality of the 

implemented UDF as well as the convergence of the 

results, different monitoring points are considered at 

different locations of the geometry as illustrated in 

Figure 10.  

 

 

 

 Figure 10: Monitoring points location 
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Position 

sensors 
Glass 

Outside 

wall surface 

Inside 

wall surface 

Room 

center 

Upper 

Vent 

Lower 

vent 

Cavity  

Sensor’s 

name 

pt 1, pt 2, 

pt 3, pt 4 

pt 5, pt 6, 

pt 7 

pt 8, pt 9, 

pt 10 

pt 11 pt 14, pt 15, 

pt 16 

pt 17, pt 18, 

pt 19 

pt 12, 

pt 13 

 

Table 3: Monitoring points legend 

     

Figure 11: Temperature profile                                Figure 12: Relative humidity 

The temperature distribution at the monitored points is first plotted in Figure 11. It shows 

the behavior of a typical Trombe wall during winter daytime. Notably, as the solar radiation 

increases, the outside wall surface experiences heating with a time lag of 50min, reaching a 

maximum temperature of 315K. Analysis indicates temperature homogeneity at various 

sections of each wall side, with the maximum difference found to be 1.5K. It was also observed 

that the room temperature was influenced by solar intensity, particularly as the warm air 

circulated and heated the interior space during daylight hours. Furthermore, it is shown that at 

the time of the introduction of the moisture source, the temperature profile of the room center 

is affected. After the end of solar radiation, the temperature at all monitored locations 

decreases. However, it is observed that the inside wall surface surpasses the cavity side, 

indicating the thermal insulation properties of AAC. Assuming an indoor comfort temperature 

minimum of 291K, the findings demonstrate that the Trombe wall can provide the occupant 

thermal comfort from 11 am to 4 pm during overcast wintertime. This necessitates the 

implementation of an adequate ventilation strategy and vents operation management technique 

to mitigate reverse airflow and consequent heat losses. 

Figure 11,12 demonstrate the correlation between temperature and RH, indicating that an 

increase in the air temperature during the injection of the moisture source leads to an increase 

of the air moisture content resulting in a slightly increase in RH levels. However, the 

temperature decreases at night which leads to a fast increase in RH levels. Also, it is shown the 

correlation between the RH levels at various monitoring points and the RH at the room center, 

especially due to the opening of vents. The synchronized trends across all monitoring points 

emphasize the influence of the vents control strategy on the distribution of relative humidity 

and hygrothermal behavior of the system. Furthermore, the analysis reveals that the maximum 

RH attained in the system is 22%. Taking into account that the temperature of the outside wall 

and glass surface reaches 2 o C at night, this leads to the potential occurrence of condensation 

risks at these regions during this period. 
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4. Conclusion 

This article presents a numerical analysis of the transient behavior of the Trombe wall. A 

methodology for modeling the humidity effect on Trombe walls is proposed. To compare the 

results, the temperature, velocity, and relative humidity profile in function of the implemented 

UDF are plotted. The results demonstrate the interactions between airflow, temperature, and 

moisture distribution in the Trombe wall which is crucial for designing and operating buildings 

that provide comfortable and healthy indoor environments, particularly during night-time 

occupancy. The results indicate that the Trombe wall can effectively maintain the occupant 

thermal comfort from 11 am to 4 pm during overcast wintertime. However, the study also 

highlights the potential occurrence of condensation risk at night under similar weather 

conditions. 
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Abstract - A distributed thermoelectric model for photovoltaic (PV) modules is introduced, incorpo-
rating comprehensive heat transfer modes, electrical coupling, and spatially resolved convective heat
transfer coefficients. Validated against the SANDIA model, this model accurately captures temperature
distribution and power loss due to inhomogeneous convective boundary conditions. It serves as a
precursor to a more intricate aerodynamic model, aiming to refine PV performance predictions and
inform the design of new PV installations, particularly in aquatic settings or with innovative geometries.

Nomenclature

λ Thermal conductivity , W/m.K
C Thermal capacity , J/kg.K
ρ Density , kg/m3

e Thickness’ layer , m
T Temperature , K
V Volume , m3

∆t Timestep , s
Φ Heat flux , W
η PV cell’s efficienty , %
β Temperature coefficient , %/◦C

hcoefConvectif heat exchange coef , W/m2.K
Subscripts & superscripts

()f front
()b back
()0−4 layer’s index
()conv convective
()cond conductive
()rad shor radiative, short wavelength
()rad long radiative, long wavelength
()i at timestep i

1. Introduction

The scarcity of available sites for classical ground-mounted solar PV, due to the low power
density [1], leads to the emergence of new PV systems aimed at resolving conflicts with resi-
dential and agricultural needs [2, 3] as part of SDG 7 [4]. (From the Atlas of Sustainable Devel-
opment Goals. Goal number 7: affordable & clean energy - Access to universal and sustainable
electricity). Precise modeling of photovoltaic (PV) panel performance necessitates knowledge
of its cell temperature. Predicting this temperature becomes progressively more challenging due
to new design features of PV installations [3, 5, 6], the latter impacting their yield and therefore
their return on investment.

The top two factors influencing the electrical output of a PV module are irradiation and
temperature [7, 8], mainly because the diode model parameters are primarily influenced by ir-
radiation and temperature. The evolution of thermal models for PV systems has significantly
progressed over time, with each contribution aimed at addressing specific limitations and chal-
lenges. Beginning with a simplified one-layer model proposed in 1987 [9], subsequent develop-
ments have introduced increasingly complex approaches. In 2010, an electrical analogy-based
six-layer model was introduced, albeit neglecting radiative heat transfer [10]. This was followed
by the development of a transient one-layer model in 2014, focusing on estimating module tem-
perature [11]. Further advancements in 2020 included the introduction of a one-layer model
with forced water cooling [12] and a three-layer model addressing linearization challenges [13].
However, both of these models were noted to be time-consuming, prompting the proposal of re-
gression models. In 2021, a three-layer model with water cooling and an electrical analogy

https://doi.org/10.25855/SFT2024-081
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was introduced [14], yet still facing similar time-consuming issues. The most recent devel-
opment in 2023 involved a transient electrical five-layer model, focusing on second-to-minute
timescales but encountering the need to linearize radiative heat transfer equations [15]. These
chronological advancements highlight a progression toward more sophisticated thermal models
for PV systems, with an ongoing emphasis on capturing dynamic behavior while overcoming
methodological challenges.

All the revised thermal model articles include the convective heat transfer coefficient (hcoef)
from correlations to estimate the average heat transfer on the entire module. Several studies
show a varying distribution of hcoef on the PV installation depending on its geometrical config-
uration [6, 16–18]. One study in particular [18] shows that the inhomogeneity of the hcoef can
vary within ±40%, which leads to mitigated cell temperature estimations [5]. This implies the
necessity to explore more advanced thermal approaches that use a local instead of an average
hcoef value and ultimately an aerodynamic model for PV installations.

The proposed thermal model will, at a first step, use the same correlation to estimate the
average hcoef on the entire module and roughly estimate its inhomogeneity on each cell. The
innovation is in the possibility to include local hcoef on each cell to include the thermal boundary
layer on the top and back surface of the module following [18] estimations on the hcoef. This
work is a bridge towards a new generation of thermal models that include distributed thermal
boundary layer on the top and back surface of the module. The electrical coupling will be taken
in two folds. Firstly, the temperature of the cell influences directly its efficiency. Secondly, due
to the series electrical layout of the module’s substring, the cell with the lowest efficiency will
hinder the entire substring. The goal of this paper is to show that inhomogeneous convective
boundary conditions have a noticeable impact on the real production of the PV module.

2. Material and methods

A 3D coupled five-layer transient physical finite-volume model is introduced, incorporating
a local distribution of hcoef as input. The thermo-electrical coupling is included in two folds: the
classical thermal effect on the cell’s efficiency and the substring effect. Indeed, the current of
the lowest PV cell production will impact the entire module due to the substring’s electrical lay-
out. This electrical coupling is essential for the estimation of the impact of the inhomogeneity
on the entire module. The model is developed using Python and will be validated numerically,
followed by a study using field data. The validation will compare the proposed model with
the validated SANDIA one-layer model [9]. The study will use field data provided by QEERI
(Qatar Environment and Energy Research Institute: a collaborator of TotalEnergies). Not fo-
cusing on the calculation of the hcoef, the electrical power loss due to the non-homogeneous
hcoef distribution, affecting the PV’s electrical production, will be estimated as a first step.

2.1. Description and hypotheses

The proposed physical model includes all three modes of heat transfer mechanisms, namely
conduction, convection, and radiation. As seen in Figure 1, the conduction occurs inside the
module both on the Z-axis (main dissipation axis) and in the XY-axes (secondary dissipation
axes). The convection occurs between the front and back surface temperatures and the ambient
air temperature (Tair). The infrared radiation is included between the front and back modules
with the sky’s temperatures (Tsky) and the substrate’s temperature (Tsub). Each infrared radiation
flux is associated with its corresponding thermal view factor. The substrate can be ground,
water, or any other material below the PV modules.
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The side edges of the module, are considered adiabatic as a first approximation. This as-
sumption is justified by the fact that the main axis of dissipation is considered to be the Z-axis.
Indeed, the surface exchange of the Z-axis dissipation is much larger than the surface exchange
of the XY-axes.

The temperature of each layer of the 3D discretized PV module is assumed to have a homo-
geneous temperature profile. Each layer is defined by its thickness, thermal conductivity, and
thermal capacity. The incident irradiation on the PV cells passes through the front glass and the
front encapsulant before reaching the PV cell. The individual optical properties of each layer
are encompassed in one coefficient: reflectivity.

2.2. Discretization

Figure 1: Spatial discretization of a PV module
Figure 2: Resolution algorithm

As shown in Figure 1, the 3D thermal model discretizes the XY-axes into blocks named pv-
cell-blocks and non-cell-blocks respectively in orange and dotted. The pv-cell-blocks contain
five layers in the Z direction, in the following order: front glass, front encapsulant, PV cell,
back encapsulant, back glass/backsheet. The non-cell-blocks are similar to the pv-cell-blocks
except they contain four layers, omitting the PV cell layer.

An explicit time discretization (with a variable time step) is used, resulting in (1). The
equation is discretized spatially in the three axes XY Z using respectively the indices m, n, and
k, and temporally using the index i. ρ is the density, λ is the thermal conductivity, C is the
thermal capacity, V is the volume, T i+1

m,n,k − T i
m,n,k is the temperature difference between the

timestamps i and i+ 1, and ∆t is the timestep separating these timestamps.

T i+1
m,n,k = T i

m,n,k +

∑
m,n,k Φ(T

i
m,n,k)

ρm,n,k.Cm,n,k.Vm,n,k

.∆t (1)

Φx+ + Φx− + Φy+ + Φy− = Φlateral (2)

2.3. Thermal fluxes and balance

The XY-axes fluxes contain only conduction. A detailed dive of the classical law of heat
conduction will be omitted, also known as Fourier’s law equation. As shown in Equation (2),
all lateral fluxes, for a node m, n, k, will be summed into a single flux for simplification, ϕlateral,
neglecting the refraction losse.

The Z-axis will contain most of the dissipation fluxes as well as the heating source com-
ing from the sun’s short wavelength irradiation. In Figure 3, the fluxes are categorized into
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conduction, convection, electric, short, and long irradiation. For a pv-cell-block, the PV cell
will receive short wavelength irradiation from the sun. Except for the interface extremities (air
front-surface & air back-surface), the optical losses due to reflection (and refraction) in the
layer enveloping the PV cell will be ignored for this study. Part of the sun’s irradiation energy
will be converted into electrical energy, ϕelec (3) & (4), where, ηstd is the PV cell efficiency at
standard test conditions (STC), β is the temperature dependence of the PV cell efficiency, Tref,
is the reference temperature used at STC, Tcell, is the PV cell temperature, and η is the newly
calculated PV cell efficiency. The leftover energy will be dissipated into heat. This heat will
have to pass through the four layers as conduction to reach the front and the back surface of the
pv-cell-block.

η = ηstc ∗ (1− β ∗ (Tcell − Tref )) (3)

ϕelec = ϕrad short ∗ η (4)

On the surfaces of the PV module, convection and radiation take over the dissipation. The
convection occurs between the front and back surfaces and the ambient air temperature. For
radiative exchanges, both the front and the back are assigned thermal view factors for both
the sky and substrate. The temperature of the ground is assumed to be equal to the ambient
temperature, and the sky temperature is taken as a rough approximation Tsky = Tambient. The
Tsky has a non-negligible impact on the final Tcell estimation [19]. The main goal of this paper
being to demonstrate the effect of an inhomogeneous hcoef, the sky temperature model can be
overseen as long as both models (Proposed and SANDIA) use the same correlation. Both Tsky

and Tsub models can be changed on demand with a more reliable one. The thermal parameters
used for the simulation are described in Table 1. For a non-cell-block, all the mechanisms
remain except for the existence of the PV cell, leading to no het source and to direct contact of
the front and back encapsulant: ϕcond 1→2 and ϕcond 2→3 are replaced by ϕcond 1→3.

2.4. Resolution

The finite volume method was employed for resolving the equations. For each volume el-
ement, all the XYZ-axes fluxes are calculated. These fluxes are injected into the discretized
thermal heat balance equation (1). Figure 2 explains the algorithm used for the resolution. For
each timestep, the initial step involves calculating the front and back surface temperatures using
flux continuity on the front and back boundaries (with nonlinear radiative heat transfer equa-
tions). The convective flux is also included as well as the conduction from the half front and
back layers to their respective surfaces. Then, the iteration is performed over the different XY
blocks/axes, and all the XYZ fluxes are calculated. This step contains only conduction fluxes.

3. Results and validation

To validate the dynamic behavior, a simulation will be introduced using a single cell (i.e.
mMax = 1, nMax = 1). The results will be compared agains the SANDIA model [9] as it uses
similar inputs as the proposed model. It assumes one cell covering the entire PV module’s
surface, modeled as a single layer, thus neglecting the conduction mechanism. A constant hcoef

is applied to each surface independently, which facilitates the validation procedure.

3.1. Validation of the temperature’s dynamic behaviour

Let’s consider the following case: a single PV cell laid flat (tilt = 0◦). The thermal pa-
rameters of each layer are detailed in Table 1. The module is irradiated with 1000 [W/m2] at
t = 0. The front surface faces towards the sky, and the rear surface towards the substrate. This
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Figure 3: Flux representation of all 3 thermal tranfer modes for a pv-cell-block.

λ C ρ e
W/K.m J/kg.K kg/m3 mm

Front glass 1.7 800 2500 2
Front encapsulant 0.24 1400 940 1

PV cell 1.26e3 700 2328 0.1
Back encapsulant 0.24 1400 940 1

Back glass 1.7 800 2500 1

Table 1: Thermal parameters used for simulations

(a) Cell without edges (b) Cell with edges

Figure 4: Dynamic thermal simulation of a pv cell: (a) with the 5-layer only, (b) with a 4-layered
block (without cell) surrounding the 5-layer pv-cell-lock.
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implies that the front and rear sky view factors used in the radiative surface heat exchanges are
respectively 1 and 0, inversely for the front and rear substrate view factors. A constant air tem-
perature of 25◦C, and front and back hcoef of 20 [W/m2K] are applied. Tsky = Tambient changes
with respect to the climatic conditions [20].

T(m,n)weighted average =

∑
k ρk.Ck.Vk.Tk∑
k ρk.Ck.Vk

(5)

In Figure 4, the results of two simulations are displayed, namely the ”pv-cell-block alone”
and the ”pv-cell-block surrounded with non-cell-blocks”. The graphs represent the evolution
of temperature through time. The lines represent the temperature evolution of each layer of the
proposed thermal model and the SANDIA model, where an energetic mean temperature was
conducted as a post-process using (5) to compare the two models (one-layer & five-layer).

In Figure 4a, it can be observed that the dynamic behavior of the proposed model matches
SANDIA’s. The calculated cell temperatures for both models have a discrepancy which is
caused by the internal conduction in the PV module. The energetic mean confirms this assump-
tion. Indeed, the latter coincides with the SANDIA’s model. In Figure 4b, a slight change can
be observed in the behavior of the proposed model due to the non-cell-blocks. This difference is
explained by the difference between the new boundary exchange surfaces of the pv-cell-block
and the adiabatic ones. This change is also reflected in the energetic mean.

3.2. Study using field inputs

The final goal of the proposed model is to predict the cell’s temperature in a utility-scale
PV power plant. The hcoef varies globally within the PV module rows and locally on the PV
module level. Three simulations were conducted to evaluate the electrical impact of the non-
homogeneity of the hcoef. The simulations consist of 20 cells, 2 in the y-axis and 10 in the x-axis,
representing a classic PV module substring. Two simulations were conducted using SANDIA’s
model as a reference and the proposed model using a constant front and back hcoef. In contrast,
in the third simulation, a spatial variation of the hcoef is imposed in the x-direction, using the
proposed model, following the [18] results: ±40%. The surface average of the spatial variation
of the hcoef is equivalent to the constant hcoef imposed in the previous simulations. The leading
edge of the substring will be downshifted by −20%, and the trailing edge will be increased by
+20%. The intermediate values will follow a linear interpolation. Each XY element will have
a constant hcoef value. Due to confidentiality reasons, the meteorological data used in this study
will not be provided in this paper.

Both models use the same electrical coupling. The efficiency drop is calculated using Equa-
tion (3) to calculate the electric flux at time i, ϕi

elec. The electrical coupling is extended to
the substring level. Indeed, since the PV cells are connected in series, their working point is
hindered by the cell that generates the least current. This behavior is modeled by setting the
efficiency of all cells using the highest cell temperature of the substring.

Figure 5 represents a simulation using QEERI’s data for one clear sky day. It is observed in
both 5a and 5b that SANDIA produces the most power and energy. As expected, the simulation
with the spatial variation of the hcoef is producing the least. Sub-figure 5a displays the power
output of the 20 cells PV module. A noticeable difference in power between the three simu-
lations is seen. SANDIA’s model produces the most, followed by the constant hcoef and then
the spatially resolved imposed hcoef. In Sub-Figure 5b, the energy computation is presented
for the three cases. SANDIA’s model overestimates the proposed model with a constant hcoef

by +7.58% and +9.58% for the proposed model with the spatially resolved hcoef. The relative
difference between the two simulations using the proposed model is 2.16%.
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(a) Power production (b) Energy production

Figure 5: A simulation using meteo field data as inputs. (a) power profile, (b) energy profile.

4. Conclusion

The proposed model is a dynamic thermal model that includes all thermal exchange modes
without any linearization of the radiative transfer between the module and its environment, elec-
trical coupling (substring level), and takes spatially resolved hcoef for each cell. It was validated
against the well-known dynamic SANDIA model. Both models were tested with field mete-
orological data and introduced using a constant and gradient hcoef. A temperature difference
is observed between all models, hinting at the necessity of using a spatially resolved thermal
model. Indeed, the proposed model underlines the importance of the inclusion of the convec-
tive boundary condition in a thermal model for PV installations. The existence of the boundary
layer puts some PV cells at a lower working point, hindering the entire module’s electrical pro-
duction. The finality of this work will be the starting point for an upcoming aerodynamic model
where its output will be hcoef distribution for a more accurate thermo-electric coupling. Thus,
the proposed model fills this gap by creating the groundwork for the hcoef inhomogeneity on
PV modules. The next steps are the development of an aerodynamic model to calculate the
hcoef with more precision, where it can be extracted using CFD simulation, and upgrading the
internal models, such as the electrical model.
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[12] German Osma-Pinto and Gabriel Ordóñez-Plata. “Dynamic Thermal Modelling for the
Prediction of the Operating Temperature of a PV Panel with an Integrated Cooling Sys-
tem”. In: Renewable Energy 152 (June 2020), pp. 1041–1054.

[13] Giuseppe Marco Tina, Fausto Bontempo Scavo, and Antonio Gagliano. “Multilayer Ther-
mal Model for Evaluating the Performances of Monofacial and Bifacial Photovoltaic
Modules”. In: IEEE Journal of Photovoltaics 10.4 (July 2020), pp. 1035–1043.

[14] Giuseppe Marco Tina et al. “Analysis of Water Environment on the Performances of
Floating Photovoltaic Plants”. In: Renewable Energy 175 (Sept. 2021), pp. 281–295.

[15] Bert Herteleer et al. “Investigating Methods to Improve Photovoltaic Thermal Models at
Second-to-Minute Timescales”. In: Solar Energy (Dec. 2022).

[16] Matthew Prilliman et al. “Technoeconomic Analysis of Changing PV Array Convec-
tive Cooling Through Changing Array Spacing”. In: IEEE Journal of Photovoltaics 12.6
(Nov. 2022), pp. 1586–1592.

[17] Sarah E. Smith et al. “Increased Panel Height Enhances Cooling for Photovoltaic Solar
Farms”. In: Applied Energy 325 (Nov. 2022), p. 119819.

[18] Chowdhury Mohammad Jubayer, Kamran Siddiqui, and Horia Hangan. “CFD Analysis
of Convective Heat Transfer from Ground Mounted Solar Panels”. In: Solar Energy 133
(Aug. 2016), pp. 556–566.

[19] Anton Driesse, Joshua Stein, and Marios Theristis. Improving Common PV Module Tem-
perature Models by Incorporating Radiative Losses to the Sky. Tech. rep. SAND2022-
11604, 1884890, 709196. Aug. 2022, SAND2022–11604, 1884890, 709196.

[20] A D Jones and C P Underwood. “A thermal model for photovoltaic systems”. In: Solar
Energy 70 (2001), pp. 349–359.

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

158



Convection de double diffusion couplée au 

rayonnement, dans une cavité poreuse saturée par un 

fluide semi-transparent 

Adel TALEB1, Mohammed BOUSSAID1, Fethi DEMIM2* 

1 Laboratoire de Dynamique des Moteurs et Vibro-acoustique, Faculté des Sciences de l’Ingénieur, 
Université de M’hamed Bougara Boumerdes, Algérie 
2 Laboratory of Guidance and Navigation, Ecole Militaire Polytechnique, Bordj El Bahri, Algiers, 
Algeria, (auteur correspondant : demifethi@gmail.com) 

Résumé - Nous avons effectué une analyse numérique de la convection à double diffusion couplée au 

rayonnement dans une cavité poreuse carrée. Cette cavité était chauffée de manière différentielle et 
saturée par un fluide semi-transparent. La résolution des équations d'énergie et de masse repose sur la 
méthode de discrétisation par différences finies, avec l'utilisation de la méthode implicite des directions 
alternées (ADI). L'équation de transfert radiatif a été résolue à l'aide de la méthode des ordonnées 
discrètes. Nous avons examiné les effets des paramètres de contrôle pertinents sur les transferts 

thermiques et de masse. Les résultats obtenus mettent en évidence que le rayonnement thermique 
renforce le transfert de chaleur global, affaiblit le transfert convectif, tout en ayant pratiquement aucune 
influence sur le transfert de masse.  

Nomenclature  

 
C’ Concentration, Kg m-3 
D Diffusivité solutale, kg m-2s-1 

Da Nombre de Darcy, Da =K /L2 
H’ Hauteur du système, m 
K Perméabilité du milieu poreux, m2 
L’ Luminance  
Le Nombre de Lewis  
N Rapport forces de flottabilité volumique 
Nux,y Nombre de Nusselt local 
P’ Pression thermodynamique, [kg m-1 s-1] 

Ra Nombre de Rayleigh-Darcy thermique  
Re Nombre de Reynolds  
S Surface, m2 
Sh Nombre de Sherwood  
SN Quadratures d’ordre N 
SR Terme source radiatif, W.m-3 
 

T’ Température, K 
T Température adimensionnelle 

V Volume, m3 
g Accélération de la pesanteur, m s-2 
h Constante de Planck, 6.626.10-34J.s 
𝜅 Conductivité thermique, Wm−1 K−1 

q Flux de chaleur, W.m-2 
qR Flux radiatif, W.m-2 
qC Flux convectif, W.m-2 
𝑠 Vecteur position, m 

t Temps, s 
u Composante axiale de la vitesse, m.s-1 
𝑣 Composante radiale de la vitesse, m.s-1 

wm Poids de la quadrature  
𝛼 Diffusivité thermique du fluide 

𝛽 Coefficient d’extinction, m-1 

1. Introduction  

Les gradients de température et de concentration engendrent une distribution non uniforme 

de la densité du mélange, entraînant la formation d'un mouvement convectif sous l'influence 

des forces d'Archimède. Ces deux gradients peuvent interagir, se renforcer mutuellement ou 

agir en opposition, générant ainsi des comportements dynamiques complexes. Ce phénomène 

est connu sous le nom de convection naturelle de double diffusion ou thermo-solutale. Dans de 

nombreuses situations, l'espace confiné où se produit ce phénomène est un milieu poreux En 

outre, le phénomène de convection de double diffusion dans des milieux poreux saturés a 

suscité une attention considérable, surtout avec l’émergence de nouveaux développements 

technologiques sur les matériaux poreux dans de nombreuses applications, tels que les puits de 

chaleur, les réacteurs catalytiques, les échangeurs de chaleur, l’isolation des bâtiments et des 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-082
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installations de stockage à froid. La résolution d'un tels problème, implique la prédiction des 

champs de température, de concentration et de vitesse, ainsi que l'évaluation des transferts 

thermique et de masse en fonction des paramètres du problème. Pour modéliser ce phénomène, 

le modèle de Darcy et les approximations de Boussinesq et de l'équilibre thermodynamique 

local sont couramment utilisés. 

Le rayonnement thermique a vu son intérêt s’accroitre dans les milieux poreux, notamment 

avec l’élaboration de nouveaux matériaux tels que les fibres, céramiques et les frittés, les 

isolants poreux semi-transparents utilisés aussi bien aux températures cryogéniques qu’à celles 

des fours industriels, ainsi que l’élargissement des plages des températures d’utilisation de ces 

matériaux. 

Problématique physique  

Le problème abordé concerne l'étude des transferts de chaleur et de masse au sein d'une 

cavité poreuse carrée de hauteur H', saturée par un fluide newtonien et incompressible. Le 

milieu se trouve en équilibre thermodynamique local, absorbant, émettant, et n'étant pas 

diffusant en termes de rayonnement thermique. Les parois verticales de la cavité sont chauffées 

de manière différentielle et soumises à une variation de concentration, tandis que les parois 

horizontales sont adiabatiques et imperméables. En outre, les parois sont considérés comme 

étant noires.  

2. Formulation mathématique 

Les équations fondamentales qui gouvernent le problème de convection de double diffusion 

sont dérivées des principes fondamentaux de conservation de la masse, de la quantité de 

mouvement (selon la loi de Darcy), de l'énergie et de la concentration. 

Pour un écoulement incompressible, l’équation de conservation de la masse est : 

𝜕𝑢′

𝜕𝑥 ′
+
𝜕𝑣′

𝜕𝑦′
= 0                                                                (1) 

2.1 Équation de conservation de la quantité de mouvement  

De nombreuses études ont porté sur le transfert de chaleur dans un milieu poreux utilisant 

la formulation classique de Darcy [1]. Pour un milieu isotrope, la vitesse de filtration, avec 

l’approximation de Boussinesq, est donnée par l’équation suivante :  

𝑉′⃗⃗⃗⃗⃗ = −
𝐾

𝜇
[𝛻𝑃′ + 𝜌𝑟𝑒𝑓 (𝛽𝑇(𝑇

′ −𝑇𝑟𝑒𝑓
′ ) + 𝛽𝐶(𝐶

′ −𝐶𝑟𝑒𝑓
′ )) 𝑔⃗′]                 (2) 

2.2 Équation d’énergie 

Si le volume élémentaire représentatif (VER), siège des transferts conductifs et convectifs, 

est de surcroît traversé par un rayonnement thermique, l’équation de l’énergie devient, dans les 

conditions et les approximations considérés [2] :  

𝝈
𝜕𝑇′

𝜕𝑡′
+𝑢′

𝜕𝑇′

𝜕𝑥
+ 𝑣′

𝜕𝑇′

𝜕𝑦
= 𝜶(

𝜕2𝑇′

𝜕𝑥2
+
𝜕2𝑇′

𝜕𝑦2
) +

1

(𝜌𝐶)𝑓
𝑆𝑅                   
′  (3) 

dans l’équation (3) 𝛔 est le rapport de capacité thermique du fluide pour un milieu poreux. 

Le terme source (𝑆𝑅
′ ), est donné par l’équation : 

  S𝑅
′ = −∇. (𝑞𝑟′⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ) =    








 sTLdsL 0

4

' 4



                            (4)  
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où 𝑞𝑟
′⃗⃗⃗⃗⃗ = 𝑞𝑟,𝑥

′ + 𝑞𝑟,𝑦
′  représente la densité totale de flux de rayonnement. Pour calculer le terme 

source radiatif, il est indispensable de connaître la densité de flux 𝑞𝑟
′⃗⃗⃗⃗⃗. A son tour, la 

connaissance de cette grandeur passe par la détermination de la fonction 𝐿′𝛺(𝑠⃗, Ω⃗⃗⃗) décrivant le 

champ de luminance. 

2.3 Equation de conservation de la fraction massique  

Elle détermine la distribution de la concentration dans le fluide et le transport des 

constituants du fluide dans le milieu poreux. Cette équation, dite aussi de l’espèce, s’écrie [1] : 

∅
𝜕𝐶′

𝜕𝑡′
+ (𝑉′⃗⃗⃗⃗⃗. ∇)𝐶′ = 𝐷𝑃∇

2𝐶′                                                      (5) 

où ∅ est la porosité du milieu poreux, 𝐷𝑝 = ∅.𝐷 est la diffusivité massique moyenne de la 

masse dans la matrice poreuse saturée et D est la diffusivité solutale. 

- Formulation adimensionnelle du problème : 

Les variables sans dimensions suivantes sont introduites : 

{
 
 

 
 (𝑥, 𝑦) = (

𝑥 ′

𝐻∗
,
𝑦′

𝐻∗
) , (𝑢, 𝑣) = (

𝑢′

𝑈∗
,
𝑣′

𝑈∗
) , 𝑡 =

𝑡′

𝑡∗
,   𝑃 =

𝑃′

𝑃∗

𝐶 =
(𝐶′ −𝐶𝑟𝑒𝑓

′ )

Δ𝐶′
, 𝑇 =

(𝑇 ′− 𝑇𝑟𝑒𝑓
′ )

Δ𝑇′
 

                                       (6) 

L’équation de continuité devient : 
∂𝑢

∂𝑥
+
∂v

∂𝑦
= 0                                                        (7) 

Par une formulation utilisant la fonction de courant 𝜓 définie, en forme 

adimensionnelle, par : 

𝑢 =
𝜕𝛹

𝜕𝑦
, 𝑣 = −

𝜕𝛹

𝜕𝑥
                                                  (8) 

L’équation de la quantité de mouvement peut s'écrire : 

∇2Ψ = −𝑅𝑎 ×
𝜕(𝑇 +𝑁𝐶)

𝜕𝑦
                                                  (9) 

{𝑅𝑎 =
𝑔𝛽𝑇𝐾𝐻

′Δ𝑇′

𝛼𝜈
 ,    𝑁 =

𝛽𝐶

𝛽𝑇

Δ𝐶′

Δ𝑇′
                                           (10) 

Les équations gouvernantes adimensionnelles suivantes, décrivent respectivement la 

conservation de l’énergie et de l’espèce : 
 

𝜕𝑇

𝜕𝑡
+
𝜕𝛹

𝜕𝑦
×
𝜕𝑇

𝜕𝑥
−
𝜕𝛹

𝜕𝑥
×
𝜕𝑇

𝜕𝑦
= 𝛻2𝑇 +

𝑇𝑟𝑒𝑓

𝑃𝑙
× 𝑆𝑅                                      (11) 

 

𝜑 ×
𝜕𝐶

𝜕𝑡
+
𝜕𝛹

𝜕𝑦
×
𝜕𝐶

𝜕𝑥
−
𝜕𝛹

𝜕𝑥
×
𝜕𝐶

𝜕𝑦
=
1

𝐿𝑒
× 𝛻2𝐶                                     (12) 

qui fait apparaitre les nombres adimensionnels suivants : 

𝑃𝑙 =
𝜆𝑝 𝑙⁄

4𝜎𝑇𝑟𝑒𝑓
′ 3 ;   𝑇𝑟𝑒𝑓 =

𝑇𝑟𝑒𝑓
′

∆𝑇′
;  𝜑 =

𝜙

𝜎
 ;   𝐿𝑒 =

𝛼

𝐷
                                  (13) 

Les grandeurs radiatives suivantes : la luminance, le flux radiatif, le rayonnement incident 

et le terme source radiatif, sont adimensionnés comme suit : 

𝐿 =
𝐿′

4𝜎𝑇′𝑟𝑒𝑓
4 ;  𝑞𝑅 =

𝑞𝑟
′

4𝜎𝑇′𝑟𝑒𝑓
4 ; 𝑆𝑅 = 𝝉 [(1+

𝑇

𝑇𝑟𝑒𝑓
)

4

− 𝐺];  𝐺 =
𝐺 ′

4𝜎𝑇′𝑟𝑒𝑓
4                   (14) 

Le nombre sans dimension 𝝉 est désigné par l’épaisseur optique du milieu semi transparent. 
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Les conditions aux limites thermiques et massiques du problème sont de deux types : 

 Des conditions aux limites de type Dirichlet en température et concentration sont 

imposées sur les parois verticales,  

 Les parois horizontales sont adiabatiques et imperméables au flux de masse 

(condition de type Neumann).  
 

2.4 Transferts de chaleur et de masse 

Les transferts de chaleur et de masse dans la cavité sont caractérisés par les nombres de 

Nusselt (convectif, radiatif et total) et de Sherwood. Les valeurs locales de ces nombres 

adimensionnels sur les parois actives verticales (chaude : x= 0 et froide : x= 1) sont données 

par les relations suivantes : 

2.4.1 Nombre de Nusselt convectif local 

Par définition le nombre de Nusselt convectif est donnée par : 

 𝑁𝑢𝐶,𝑌 = −
𝜕

𝑇′

(𝑇𝐶
′−𝑇𝐹

′)

𝜕
𝑦′

𝐻 ′

|

𝑥′=0,𝐻′

= −
𝜕𝑇

𝜕𝑌
|
𝑥=0,1

                         (15) 

2.4.2 Nombre de Nusselt radiatif local 

𝑁𝑢𝑅,𝑦 =
𝑇𝑟𝑒𝑓

𝑃𝑙
× (

1

4
(1+

𝑇𝑃
𝑇𝑟𝑒𝑓

)

4

− 𝑞𝑖𝑛𝑐)|

𝑥=0,1

                             (16) 

2.4.3 Nombre de Nusselt total local 

Le nombre de Nusselt total local sur les parois verticales est donné par : 

𝑁𝑢𝑇,𝑦 = −
𝜕𝑇

𝜕𝑌
|
𝑥=0,1

+
𝑇𝑟𝑒𝑓

𝑃𝑙
× (

1

4
(1+

𝑇𝑃
𝑇𝑟𝑒𝑓

)

4

− 𝑞𝑖𝑛𝑐)|

𝑥=0,1

                     (17) 

2.4.4 Nombre de Sherwood local 

Le nombre de Sherwood local sur les parois verticales est donné par [3] comme suit : 

𝑆ℎ|𝑥′=0,𝐻′ = −
𝐻′

(𝐶𝑚𝑎𝑥
′ − 𝐶𝑚𝑖𝑛

′ )

𝜕𝐶′

𝜕𝑦′
|
𝑥′=0,𝐻′

 =  −
𝜕𝐶

𝜕𝑌
|
𝑥=0,1

                            (18) 

4 Résultats de la convection de double diffusion couplée au rayonnement 
4.1 Effets du nombre de Rayleigh-Darcy thermique 

 

Les Figures 2 a et b montrent les variations, au niveau de la paroi active, des valeurs 

moyennes des nombres de Nusselt convectif sans rayonnement NuC,R (Nuc,R sur la figure 2a), 

Nusselt convectif avec rayonnement NuC, radiatif NuR (Nur sur la figure 2a), et total NuT en 

fonction des valeurs du Ra allant de 100 à 1000.  

On constate sur la Figure 2a, que le taux de transfert de chaleur par convection augmente 

quasi-linéairement en fonction du nombre de Rayleigh. En présence de transfert radiatif, ces 

taux sont nettement plus élevés qu’en convection pure. La diminution du NuC est due 

essentiellement au fait que la présence du rayonnement thermique rend le gradient de 

température au niveau de la paroi active plus faible. 

Le taux de transfert radiatif en termes de Nusselt radiatif NuR , voir Figure 2b, augmente aussi 

quasi-linéairement en fonction du Ra, ce qui explique l’augmentation du taux de transfert global 
(a) (b) 

(c) 
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observé sur la même Figure, et ce en dépit de la diminution du taux de transfert convectif en 

présence de transfert radiatif, observé sur la Figure 2a., ces taux sont nettement plus élevés 

qu’en convection pure. La diminution du NuC est due essentiellement au fait que la présence du 

rayonnement thermique rend le gradient de température au niveau de la paroi active plus faible  

 

Figure 2 :Evolution des taux de transfert a) convectif et b) radiatif,en fonction de Ra. 

4.2 Effets de l’épaisseur optique 

En vue de comprendre l’effet de l’épaisseur optique sur les échanges thermique et massique, 

on a réalisé une expérience qui nous a permis de tracer sur les Figures 3 a et b, décrivant les 

variations des taux de transfert de chaleur global et de masse en termes des nombres de Nusselt  

total et de nombre de Sherwood (Sh), sur la parois active chaude en fonction du nombre de 

Rayleigh, et pour Pl=0,125, Le=1 et 𝜏 = 0.01; 0.1; 1 𝑒𝑡 5 et pour N=1.  

Sur la Figure 3a, on constate que le NuT augmente en fonction du nombre de Rayleigh. En fait, 

les valeurs élevées de Ra sont synonymes d’une augmentation des forces de flottabilité qui 

favorisent les transferts thermiques et de masse. Sur la même Figure on remarque que le taux 

de transfert thermique global diminue avec l’épaisseur optique, toutefois son amplitude reste 

toujours supérieure à celle de la convection de double diffusion sans rayonnement. Le nombre 

de Sherwood augmente lui aussi avec le nombre de Rayleigh, cependant, les variations de 

l’épaisseur optique n’affectent quasiment pas le transfert de masse. 

 Tandis que l’effet du nombre de Rayleigh sur le transfert de masse est prépondérant, l’effet du 

rayonnement thermique quant à lui reste très faible, comme décrit sur la Figure 3b. Le transfert 

thermique globale, même en présence du transfert de masse, est toujours amplifié par le 

rayonnement thermique et se comporte de la même manière avec l’épaisseur optique. 

Figure 3 :Evolutions du NuT(a), et du Sh (b), en fonction de Ra 
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(c) 

(a) 
(a) 

200 400 600 800 1000

22

24

26

28

30

32

34

36

38

22

24

26

28

30

32

34

36

38

 

 

N
u

Ra

 Nu
r

 Nu
T

Pl=0,05

(b)

200 400 600 800 1000

2

4

6

8

10

12

14

2

4

6

8

10

12

14

Pl=0,05

 

 

N
u

Ra

 Nu
c,R

  

 Nu
c

(a)

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

163



4.3 Effets du rapport de forces de flottabilité N 
 

Ecoulement aidant N>0 

Les Figures 4 a et b, montrent les variations du nombre de Nusselt total et du nombre de 

Sherwood en fonction de l'épaisseur optique 𝝉 pour différentes valeurs positives du rapport de 

forces de flottabilité. Les données de cette expérience, sont :𝑁 = {0, 1, 10}, Ra=100, Le=10 et 

Pl=0.5. 

Selon la Figure 4a, le NuT sur la paroi active chaude diminue avec 𝜏, particulièrement à faible 

valeur de l’épaisseur optique indépendamment des valeurs de N. Le NuT pour une épaisseur 

optique donnée, augmente avec les valeurs croissantes de N. 

Sur la Figure 4b, on remarque que le transfert de masse, en termes de Sh, est quasiment 

insensible à la variation de l’épaisseur optique, ce qui montre que l’effet du rayonnement 

thermique sur le transfert de masse est très faible. Par ailleurs, le Sh s’amplifie lorsque N 

augmente. En fait, pour les écoulements coopérants et en présence du rayonnement thermique, 

le gradient de température devient faible le long de la paroi chaude, favorisant ainsi la 

prédominance des forces de masse. 

Figure 4 :Variation de : (a) Nusselt total et (b) Sherwood versus,𝜏 et N≥0. 

- Ecoulement opposant (N<0) : L’effet de l’écoulement opposant sur les taux de transfert 

thermique et massique, est investigué dans les Figures 5 a et b. À cet effet, nous avons testé 

trois valeurs du rapport de forces de flottabilité soit 𝑁 = {−1,−5,−10}.Les résultats sont 

présentés en termes de NuT et de Sh sur la paroi active chaude, en fonction de l’épaisseur 

optique 𝜏. 

  

 

 

 

 

 

 

 

Figure 5 :Variation de : (a) Nusselt total et (b) Sherwood versus 𝜏 et N 
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À cet effet, l’influence du rayonnement thermique sur le transfert de masse, que ce soit en 

écoulement opposant ou en écoulement aidant, est négligeable. Les résultats présentés dans la 

Figure 5a démontrent que le NuT diminue progressivement à mesure que τ augmente pour un 

rapport N donné. Lorsque τ>10, le NuT converge vers une valeur limite constante, dépendant 

également de la valeur de N et d'autres paramètres. D'autre part, pour une valeur fixe de τ, le 

transfert de chaleur augmente avec des valeurs élevées en termes absolus de N. 

La Figure 5b révèle que le nombre de Sherwood (Sh) augmente significativement avec le 

rapport des forces de flottabilité N, tout en restant pratiquement insensible à la variation de 

l'épaisseur optique. Une exception est observée pour N=-1, où le Sh varie légèrement à de 

faibles valeurs de l'épaisseur optique (τ<1). 

4.4 Effet du nombre de Lewis 

Les courbes présentées dans la Figure 6 illustrent la variation moyenne du nombre de 

Nusselt total (NuT) sur la paroi chaude en fonction de l'inverse du paramètre de rayonnement 

(1/Pl). Dans cette expérience, nous fixons Ra à 100, Pl à 0.5 et N à 1. Deux valeurs du nombre 

de Lewis (Le) sont testées : Le = 1 et Le = 10. Comme le montre la Figure 6a, on observe une 

augmentation du NuT avec l'inverse du nombre de Planck. Pour un nombre de Planck donné, le 

taux de transfert thermique global diminue lorsque le nombre de Lewis augmente de 1 à 10. En 

effet, l'augmentation du nombre de Lewis est associée à une diffusivité thermique plus élevée, 

facilitant ainsi une propagation plus rapide de la chaleur à l'intérieur du milieu poreux. Par 

conséquent, le transfert par conduction augmente dans la cavité, entraînant une diminution du 

transfert thermique à la paroi chaude. 

On constate aussi que, sur la même Figure, le transfert de masse en termes de Sh, augmente 

considérablement avec le nombre de Lewis, cependant, il reste presque inchangé avec le 

nombre de Planck. Ce qui montre, une fois de plus, que l’effet du rayonnement thermique sur 

le transfert de masse est négligeable. 

Sur la Figure 6b, on trace l’évolution de la fonction de courant maximale (Φmax) pour Le=1 et 

10. Le mouvement convectif, en termes de Φmax, est important pour Le=1, alors qu’il diminue 

pour Le=10, ce qui peut expliquer l’augmentation du transfert de chaleur à faibles valeurs du 

nombre de Lewis, observé sur la Figure 6a. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 6:NuT, Sh (a) et Φmax(b) en fonction de 1/Pl et Le. 

 

 

(a) 
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5 Conclusion 

Nous avons présenté une étude des transferts de chaleur et de masse par convection naturelle 

en milieux poreux en présence du rayonnement thermique. Le modèle numérique proposé 

repose sur l'utilisation de la méthode des différences finies et la méthode implicite des directions 

alternées a été choisie pour résoudre les équations d'énergie et de masse, tandis que la méthode 

de sur-relaxation successive a été utilisée pour résoudre l'équation de la quantité de mouvement. 

L'équation de transfert radiatif a été résolue par la méthode des ordonnées discrètes. Sur la base 

de ces approches, la sensibilité des transferts thermiques et de masse aux divers paramètres de 

contrôle tels que le nombre de Rayleigh, le nombre de Planck, l'épaisseur optique, le nombre 

de Lewis, et le rapport des forces de flottabilité, ont été calculés et analysés. Les principaux 

résultats obtenus indiquent que : 

 La convection naturelle tend à atténuer l'influence du rayonnement lorsque le nombre de 

Rayleigh-Darcy augmente. 

 Le transfert de masse est légèrement affecté par la variation de l'épaisseur optique et du 

nombre de Planck. 

 Le transfert thermique s'amplifie avec des valeurs élevées de N, et le transfert de masse 

augmente davantage avec N. 

 Dans les deux cas d'écoulement, l'augmentation de N diminue l'effet du rayonnement. 

 Que ce soit en écoulement opposant ou aidant, le rayonnement thermique n'affecte 

pratiquement pas le transfert de masse. 

 L'augmentation du nombre de Lewis favorise le transfert de masse et entraîne la diminution 

du transfert thermique global. 
 

Parailleurs, la nécessité de comprendre convenablement la convection naturelle de double 

diffusion dans un milieu poreux en présence du rayonnement thermique telle que rencontrée 

dans la pratique, ouvre cette étude sur une série de possibilités et voies prometteuses. Tenir 

compte de la variation des propriétés physiques du milieu poreux par le changement du modèle 

de Darcy, par l’un des modèles proposé par la littérature, et ce, afin de prendre en considération 

les efforts inertiel et visqueux, peut être une première voie. Tenir compte des effets 

tridimensionnels ou déterminer les transferts couplés lorsque les écoulements sont turbulents 

est aussi souhaitable. D’autres voies prometteuses consisteraient à tenir compte de l’anisotropie 

du milieu poreux, ou de l’influence des nombres de Soret et de Dufour. Par ailleurs, on peut 

utiliser un des modèles de MST plus précis, à l’instar des modèles statistiques. Le modèle 

radiatif peut aussi comprendre l’effet de la diffusion radiative. 
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Abstract - The hygrothermal properties modelling of construction materials depending mainly at the 1st 
order on the moisture content evolution remains superficial in literature works especially for 
hygroscopic materials. Indeed, the complexity of sorption mechanisms (hysteresis and sorption 
thermodependency) is very often not considered. This research work is therefore dedicated, on one hand, 
to complete the experimental characterization data and to model the hygrothermal properties of an 
aerated cellular concrete. The physical, thermal and hygric properties are measured. On the other hand, 
the numerical hygrothermal response of the studied samples subjected to cyclic hygrothermal variations, 
defined according to the NORDTEST protocol and obtained from a transient moisture and heat transfer 
model, is discussed and compared to the experimental results. 

Nomenclature  

Aw liquid absorption coefficient, kg.m-2.s-0.5 
c specific heat, J.kg-1. K-1 
Dw liquid transport coefficient, m2.s-1 

g moisture flow, kg-1.m-2 s-1 
𝑙௩ latent heat of evaporation, J.K-1  
m weight, kg 
n open porosity, % 
u moisture content, kg.kg-1 
RH relative humidity, - 
T temperature, K 
Greek symbols 
δp vapour permeability, kg.m-1.s-1 Pa-1 
λ thermal conductivity, W.m-1.K-1 

ρ bulk density, kg.m-3 

Index and exponent 
* equivalent 
0 dry state 
ads: adsorption 
des: desorption 
l liquid 
ref reference 
sat saturation 
v vapour 
w water 
 

1. Introduction 

In France and Europe, the building sector represents more than 40% of energy consumption 
and about 25% of CO2 emissions [1, 2]. Zhang et al. highlights the potential of Aerated Cellular 
Concrete (ACC) as a sustainable alternative to traditional building materials due to its 
lightweight, structural performance, highly porous structure, and thermally insulating 
properties [3]. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-084
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For ACC, like other hygroscopic materials, moisture content depends not only on relative 
humidity but also on moisture and temperature variations previously lived by the material. 
Therefore, a special focus is given to the moisture content evaluation in this study. Indeed, 
moisture content is the most influent parameter which govern the hygrothermal response of a 
material subjected to hygrothermal variations [4]. The hysteresis phenomenon and the thermo-
dependent sorption mechanism of ACC should be carefully evaluated in order to accurately 
predict its moisture content evolution. In this paper, the main hygrothermal properties 
experimentally characterized are presented. Sorption isotherms of ACC at 2 different 
temperatures are also experimentally presented. Different numerical models are also discussed 
and compared to the collected experimental data. The hysteretic effect is a phenomenon that 
results in the moisture content of a material being influenced not only by the current relative 
humidity, but also by its “moisture history”. Porous materials are particularly sensitive to this 
effect. In addition, the equilibrium moisture content of a material is strongly influenced by the 
temperature, with higher temperatures leading to lower equilibrium moisture content and lower 
temperatures leading to higher equilibrium moisture content. Despite the importance of these 
effects, they are frequently disregarded in heat and moisture transfer models, leading to 
significant discrepancies when predicting the hygrothermal response of a material subjected to 
climatic variations. Furthermore, the NORDTEST project aims to fulfill a test method for 
measuring the moisture buffer performance of materials and establish reference measurements 
on representative materials [5]. The MBV experiments (MBV: Moisture Buffer Value) involve 
subjecting building materials to cyclic changes in relative humidity in a controlled environment 
and measuring the moisture uptake and release of the material. The modelling of the ACC 
hygrothermal properties, especially the moisture content, are then implemented in a heat and 
moisture transfer model. Experimental and numerical results are compared in order to evaluate 
the effective response of ACC to the cyclic climatic variations suggested by the Nordtest 
protocol. 

2. Materials 

ACC is mainly composed of sand, cement and lime, but also of gypsum and expansion 
agents. The physical and hygrothermal properties of ACC are widely studied in literature. The 
macroscopic and microscopic views of the studied ACC are shown in Figure 1. Micro and 
macroscopic analysis of AAC reveals its high porosity, showcasing air voids' size, distribution, 
and connectivity. This insight is very useful for understanding moisture permeability and 
sorption mechanisms. 

 

 

 

a) b) c) 

Figure 1: ACC macroscopic a) and microscopic views b) and c) 

The dimensions of the samples used to determine the main hygrothermal properties are 
specified in the standards referenced later in this paper. 6 samples are tested for each property 
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characterization. The dimensions of the parallelepiped samples used to perform the MBV tests 
are according to the NORDTEST protocol [5]. One can note that the moisture penetration depth 
is theoretically evaluated to around 4.7 cm for ACC [6].  

The number and sizes of the different samples ‘dimensions (length×width×depth) series are 
respectively:  

 S1: 0.1×0.1×0.1 m3 tested 3 times for 6 examples 
 S2: 0.1×0.1×0.05 m3 tested 3 times for 6 examples 
 S3: 0.12×0.12×0.1 m3 tested 1 time for 6 examples 

3. Methods 

3.1. Hygrothermal properties: Standard experimental characterization  

3.1.1. Physical characterization 

According to the NF EN ISO 12570 [7], all the samples are first dried to a constant weight 
m0 in a ventilated oven at 105°C until steady state when the mass variation for 3 consecutive 
measurements during 24 hours is less than 0.1%. The saturated moisture content usat [kg.kg-1] 
is determined from Eq 1. where mair,sat, the weight of the water saturated sample in air and m0 
are experimentally measured. To obtain mair,sat, the air pressure in pores is gradually reduced 
and maintained at a value close to vacuum. Then, the samples are fully immersed and the 
saturated moisture content usat may be determined: 

𝑢௦௔௧ =
𝑚௔௜௥,௦௔௧ − 𝑚଴

𝑚଴
  (1) 

The open porosity n [-] is defined by the relation: 

𝑛 =
𝑢௦௔௧𝜌଴

𝜌௪
  (2) 

The dry bulk density of the parallelepiped samples is determined with a 520-g VWR LPW-
503i balance (accuracy 10-3 g) and a calliper (accuracy 10-1 mm). 

3.1.2. Hygric characterization 

The adsorption and desorption isotherms are determined according to the standard NF EN 
ISO 12571 [8]. The adsorption and desorption isotherms are determined at two temperatures, 
10°C and 23°C, from the dry state for six relative humidities: 11, 22, 53, 69, 81 and 97%RH in 
a climatic chamber. The samples are periodically weighed until the difference between three 
consecutive measurements during 24 hours is less than 0.1%. The mass moisture content u is 
determined from Eq. 3. 

𝑢 =
𝑚 − 𝑚଴

𝑚଴
  (3) 

The vapour permeability δp (kg.m-1.s-1 Pa-1) is measured as specified in standard NF EN ISO 
12572 [9].  

The liquid water absorption coefficient Aw [kg.m-2.s-0.5] is determined according to NF EN 
15148 [10] from the evolution of the water mass in the sample in function of time. The evolution 
of the liquid transport coefficient Dw [m2 .s-1] is defined by Eq. (4) [11]. 
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  (4) 

3.1.3. Thermal characterization 

The thermal properties of ACC are determined respectively from the hot wire method for 
the thermal conductivity, from the hot plane method for the thermal effusivity and from hot ring 
method for the thermal diffusivity with a Neotim device. These properties have been determined 
at 6 different relative humidities: 11, 22, 53, 69, 81 and 97%RH and at saturation.  

3.2. The MBV test 

This section presents the Round Robin Test proposed to establish a test method for 
measuring the moisture buffer performance of building materials. The NORDTEST project 
aims to fulfill this need and establish reference measurements on representative materials, while 
ensuring testing laboratories can handle the method. The principle is based on the monitoring 
of the moisture samples’ weight, sealed on all surfaces excepted one. As proposed by the 
NORDTEST protocol, the specimens are subjected to RH variations cycles during one week. 
Here, the RH setpoints are defined at 75% during 8h and 33%RH during 16h. One limitation of 
the NORDTEST protocol is that the initial moisture content is undefined. In this study, the 
samples are dried until constant mass in order to impose a known initial moisture content close 
to 0%. 

4. Theory 

4.1. Moisture and heat transfer modelling  

According to Künzel formalism [11], the driving potentials of the 1D hygrothermal model 
can be expressed in terms of two flow potentials: temperature T and relative humidity RH. The 
governing system of equations of moisture and heat transfer is given in Equations (5 and 6). 

𝜌଴𝑐∗ డ்

డ௧
= 𝛻[λ*∇(T)]+𝛻 ቂቀ𝑙௩ + 𝑐௩൫𝑇 − 𝑇௥௘௙൯ቁ 𝑔௩ቃ + 𝛻ൣ𝑐௟൫𝑇 − 𝑇௥௘௙൯𝑔௟൧ (5) 

𝜕𝑤

𝜕𝑡
= 𝛻ൣ𝛿௣𝛻(𝑅𝐻𝑝௦௔௧)൧ + 𝛻ൣ𝐷௟

ோு𝛻(𝑅𝐻)൧ 
(6) 

𝐷௟
ோு = 𝐷௪

డ௪

డோு
ቚ

்
is the liquid diffusion coefficient under relative humidity gradient [kg-1.m-

1 s-1] and 𝑐∗ =
1

1+𝑢
𝑐0 +

𝑢

1+𝑢
𝑐𝑙. 

The governing system of strongly coupled unsteady differential equations implemented in 
Matlab with a finite differences method was validated against the international benchmark 
HAMSTAD WP2 [12]. 

4.2. Moisture sorption modelling  

4.2.1. The main sorption models 

It exists many models in literature to describe the main sorption isotherms. In this paper, 2 
models are used. The GAB (Guggenheim - Anderson - De Boer) model based on the physical 
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sorption mechanism is first selected. The GAB equation written in its modified form [13, 14] 
is described by Eq. 7:  

𝑢 =
𝑢௦௔௧𝑅𝐻

൫1 − 𝑏௝𝑅𝐻൯ൣ1 + ൫𝑎௝ − 1൯𝑏௝𝑅𝐻൧
൫1 − 𝑏௝൯ൣ1 + ൫𝑎௝ − 1൯𝑏௝൧, 𝑗 = 𝑎𝑑𝑠 𝑜𝑟 𝑑𝑒𝑠 (7) 

aj and bj depend on molar heat of adsorption and molar latent heat of vaporization. In 
practice, the parameters aj and bj are derived to fit experimental data.  

The Van Genuchten (VG) model is described by Eq. 8 [15]. 

u = 𝑢௦௔௧ ቆ1 + ฬ𝛼௝

𝑅𝑇

𝑀௟𝑔
𝑙𝑛(𝑅𝐻)ฬ

ఎೕ

ቇ

ି൬ଵି
ଵ

ఎೕ
൰

, 𝑗 = 𝑎𝑑𝑠 𝑜𝑟 𝑑𝑒𝑠 (8) 

The parameters αj and ηj are derived to fit experimental data.  

Especially, the main desorption parameters are determined by using a hysteresis model 
(described hereafter) to fit the experimental primary desorption curve 97-0%RH.  

4.2.2. The hysteresis phenomenon modelling 

An increase in ambient relative humidity during the adsorption phase leads to an increase in 
moisture content in the material, while in the desorption phase, less moisture is released than 
taken up during adsorption for the same relative humidity change. The equilibrium moisture 
content during adsorption and desorption is found to be different, a phenomenon known as 
hysteresis. This paper uses the Huang model [16], which has demonstrated effective 
performance for a variety of soils and construction materials, to simulate the hysteresis effect. 

4.2.3. The thermodependency sorption mechanisms 

The effect of the temperature on moisture content is based on the exothermic process of 
adsorption. According to the principle of Le Chatelier and the thermodynamical law of Van't 
Hoff, if the conditions of a system in equilibrium are modified, it reacts so as to oppose the 
changes until a new equilibrium. Thus, the exothermic nature of adsorption mechanism implies 
that an increase of temperature leads to a decrease of the number of adsorbed molecules and 
therefore the moisture content. Conversely, desorption, inverse process of adsorption, is 
favoured by an increase of temperature. The Clausius-Clapeyron relation is used to express the 
heat involved during the sorption process. The latter is called isosteric heat of sorption qst 
[J.kg−1] and is expressed in Eq. 9 under its general form: 

qୱ୲(u) = −
R

M୪
቎
∂ln (p୴)

∂ ቀ
1
T

ቁ
቏ ቮ

୳

 (9) 

pv = RH.psat(T) [Pa] is the vapour partial pressure with psat [Pa] the saturated vapour pressure. 
The index u means that the isosteric heat is determined at constant moisture content. The 
isosteric heat qst is expressed from the experimental data of sorption isotherms determined at 
two different temperatures T1 and T2 by integrating Eq. (9) between two equilibrium states (T1, 
pv,1) and (T2, pv,2) defined for any arbitrary constant moisture content: 

qୱ୲(u) =
R

M୪

TଵTଶ

Tଶ − Tଵ
ln ቈ

p୴(Tଶ, u)

p୴(Tଵ, u)
቉ (10) 
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The sorption isotherm at any temperature T is thus determined from an experimentally 
characterised sorption isotherm RH(Tref ,u) as follows: 

RH(T, u) = RH(T୰ୣ୤, u)
pୱୟ୲(T୰ୣ୤)

pୱୟ୲(T)
e

୯౩౪(୳)
୑ౢ
ୖ

(୘ି୘౨౛౜)
୘౨౛౜୘  (11) 

The isosteric heat of sorption can also be determined from the fitting the experimental data. 
The model proposed by Powers and Brownyard (PB) is an example [17] and is used in this 
paper: 

qୱ୲(u) = l୴ +
𝑘ଵ

(𝑘ଶ − u)௞య
 (12) 

where k1, k2 and k3 are the fitting parameters. 

5. Results and discussion 

5.1. Hygrothermal properties 

The hygrothermal properties of the material remains constant around its value in the dry state 
for a wide range of moisture content excepted close to the saturation (Table 1). Moreover, these 
results are in a good agreement with the results of literature. 

Parameter 

Dry bulk 
density ρ0 

[kg.m-3] 

Vapour 
permeability δp 

[kg.m-1.s-1.Pa-1] 

Saturated 
moisture 

content usat 

[kg.kg-1] 

Liquid 
absorption 
coefficient 

Aw 

[kg.m-2.s-0.5] 

Open 
porosity 

n 

[%] 

Dry thermal 
conductivity 

λ
0 

[W.m-1.K-1] 

Dry specific 
heat 
c

p,0 
[J.kg-1.K-1] 

Value 380±25 3.76 10-11 ± 3.2 
10-12 

1.09 0.029 ± 
0.0058 

41 0.076±0.0022 1108 ± 63 

Table 1: Main hygrothermal properties of ACC 

 
Figure 2: Experimental and modelled sorption isotherms at 23°C (left) and 10°C (right) – 

comparison between the VG and GAB models 

Figure 2 shows the evolution of the moisture content respectively at 23°C and 10°C. A slight 
hysteresis may be observed at each temperature. As expected, globally, the warmer the 
temperature, the lower is the equilibrium moisture content at the same relative humidity. 
Moreover, the VG model appears here more accurate than GAB model, especially for the high 
RH than the GAB model to fit the experimental data in adsorption and desorption. 
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5.2. Hygrothermal response of the material subjected cyclic variations 

The evolution of the moisture weight of the S1 samples serie in function of time is presented 
in Figure 3. As explained in [5], the experimental moisture mass seems to stabilize after the 5th 
cycle. Moreover, large differences could be observed between the GAB and VG model, 
whatever the hysteresis phenomenon is considered or not. The VG model appears more accurate 
to represent the evolution of moisture mass than the GAB model under cyclic relative humidity 
variations. Moreover, the consideration of the hysteresis phenomenon leads to an improvement 
of the results especially in desorption phase. The thermodependency of the sorption process 
have only a slight influence on the evolution of the moisture mass in this study case. Numerical 
results obtained with the VG model are in good agreement with experimental results during the 
first cycle, but after the 2nd cycle, strong discrepancies appear. If the global shape of the 
numerical moisture mass is similar to the one of the experimental moisture data, the numerical 
amplitude of the moisture mass is strongly lower than the experimental one. Although not 
presented in this paper, same trends are observed for the S2 and S3 samples series. 

 

Figure 3: a) Comparison of the VG and GAB models under cyclic relative humidity variations with and 
without hysteresis consideration for the S1 samples serie. VG model is also presented with hysteresis 
and sorption thermodependency consideration  

The measured experimental hygrothermal properties of the studied ACC performed in this 
paper are relevant with the data of the literature and bring some new information. They could 
be used as reference for different studies. This paper has underlined the need to accurately 
define the moisture evolution of the material inside the wall. Hysteresis and sorption 
dependency phenomena improve the results but do not fully explain the discrepancies between 
experimental and numerical data. Some complementary studies need to be launched to explain 
these results. Other sorption models should be tested and sorption kinetics mechanisms need to 
be further analyzed. 

6. Conclusion and outlooks 

The measured experimental hygrothermal properties of the studied ACC performed in this 
paper are relevant with the data of the literature and bring some new information. They could 
be used as reference for different studies.This paper has underlined the need to accurately define 
the moisture evolution of the material inside the wall. Hysteresis and sorption dependency 
phenomena improve the results but do not fully explain the discrepancies between experimental 
and numerical data. Some complementary studies need to be launched to explain these results. 
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Other sorption models should be tested and sorption kinetics mechanisms need to be further 
analyzed. 
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Résumé - Les écoulements au sein des récepteurs solaires sont turbulents et fortement anisothermes,
car soumis à d’importants gradients de température. Ces conditions engendrent un fort couplage entre
transport de chaleur et dynamique de l’écoulement, ce qui nécessite des modélisations spécifiques
pour rendre compte des effets de l’anisothermie sur la dynamique de l’écoulement. Dans cet article,
nous nous concentrons en particulier sur les phénomènes de transfert d’énergie entre les échelles de la
turbulence et de la thermique. Une analyse spectrale est développée et présentée.

Nomenclature

u Vitesse
ρ Masse volumique
T Température
P Pression mécanique
P0 Pression thermodynamique
τij Tenseur des contraintes visqueuses
Ql Vecteur densité de flux de chaleur
γ Coefficient adiabatique

µ Viscosité dynamique
λ Conductivité thermique
r Constante thermodynamique de l’air
· Moyenne de Reynolds
·′ Fluctuations de Reynolds
·̂ Transformée de Fourier

1. Introduction

Les procédés solaires à concentration utilisent des miroirs afin de concentrer les rayons du
soleil vers un récepteur solaire, au sein duquel s’écoule un fluide caloporteur. Ce récepteur
est composé d’une paroi chaude, exposée au rayonnement solaire concentré, et d’une paroi
froide. La différence de température entre ces deux parois peut atteindre plusieurs centaines
de degrés. Le fluide caloporteur s’échauffe lors de son passage dans le récepteur solaire, avant
d’être transporté vers des dispositifs de stockage de la chaleur ou de production d’électricité,
comme illustré en figure 1.

Il est nécessaire de maximiser les échanges thermiques pariétaux au sein du récepteur, d’une
part pour diminuer la température de paroi pour une température de fluide donnée, et d’autre
part pour obtenir une température de fluide caloporteur la plus élevée possible. En effet, le
rendement thermodynamique de conversion croı̂t avec la température.

Le régime d’écoulement qui maximise les transferts thermiques au sein d’un fluide est le
régime turbulent, c’est donc le régime d’écoulement choisi dans les récepteurs solaires. En plus
de sa forte capacité de mélange, le régime turbulent est caractérisé par la large gamme de lon-
gueurs d’onde spatiales mises en jeu, ainsi que par son imprédictibilité. Ces caractéristiques
rendent les simulations exactes de type DNS (Direct Numerical Simulation) coûteuses, et amè-
nent à adopter une approche statistique pour développer des modèles de turbulence. L’écriture
des équations de Navier-Stokes pour la partie fluctuante des grandeurs d’intérêt conduit à l’ap-
parition de termes de corrélation non linéaires dans les équations, ce qui est connu comme

https://doi.org/10.25855/SFT2024-009
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FIGURE 1: (a) Principe d’une
centrale solaire (b) Principe
d’un récepteur solaire surfa-
cique

le problème de fermeture des équations turbulentes. Plusieurs familles de modèles ont été
développées pour résoudre ce problème de fermeture, comme par exemple les modèles de type
RANS (Reynolds Averaged Navier-Stokes), qui prennent le parti de donner une expression ex-
plicite pour les corrélations doubles en un point. Ces modèles ont été largement étudiés dans
la littérature, et développés pour une variété d’applications. Cependant, le récepteur solaire a
la particularité originale de présenter un fort couplage entre les effets dynamiques et les ef-
fets thermiques du fait des forts gradients de température mis en jeu, qui peuvent atteindre les
500°C. Ce cas particulier du récepteur solaire, dans lequel la température est un scalaire actif,
a été peu étudié dans la littérature. Des simulations DNS ont été effectuées [1], ainsi que des
simulations aux grandes échelles thermiques [2]. Cependant, afin d’améliorer la performance
de ces simulations, il est nécessaire de mieux comprendre les phénomènes physiques mis en
jeu.

Le point de vue spectral est particulièrement adapté pour étudier les interactions entre les
différentes échelles de la turbulence. En effet, le passage de l’espace physique à l’espace spectral
est réalisé au moyen de la transformée de Fourier, qui permet de passer d’une variable physique
x à une variable spectrale k, inversement proportionnelle à la longueur d’onde spatiale. Ce point
de vue permet d’exhiber les différentes échelles des structures tourbillonnaires de l’écoulement,
et de rendre compte des transferts d’énergie entre tourbillons de différentes échelles.

Nous développons donc ici un modèle spectral de turbulence fortement anisotherme, pour
décrire les interactions entre les effets thermiques et dynamiques de l’écoulement. Nous com-
mencerons par donner les équations turbulentes correspondant à notre problème, avant d’en
déduire les équations d’évolutions des corrélations doubles en deux points. Nous formulerons
une série d’hypothèses qui permettra de rendre compte explicitement des effets de l’aniso-
thermie sur les caractéristiques de l’écoulement que sont la masse volumique, la viscosité, la
conductivité thermique et l’indice adiabatique.
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2. Equations turbulentes

2.1. Approximation de faible nombre de Mach

Par hypothèse, le fluide est un gaz parfait, et les forces volumiques sont négligées. Nous nous
plaçons ensuite dans le cas d’un écoulement à faible nombre de Mach, dans la continuité des
travaux de modélisation effectués précédemment sur les récepteurs solaires [3], [4].

Ces équations s’obtiennent en adimensionnant les équations de Navier-Stokes, ce qui conduit
à l’apparition de nombres sans dimension dans les équations, dont le nombre de Mach. En
effectuant des développements limités des grandeurs mises en jeu en fonction du nombre de
Mach, on obtient à l’ordre 0 :

∂P0

∂xi

= 0 (1)

où P0, appelée pression thermodynamique, est le terme d’ordre 0 du développement limité de
la pression en fonction du nombre de Mach.

A l’ordre 1 en fonction du nombre de Mach, on obtient ensuite le système d’équations suivant
[5] :

∂ρ(x, t)

∂t
+

∂ρui(x, t)

∂xi

= 0 (2)

∂ρ(x, t)ui(x, t)

∂t
+

∂ρ(x, t)ui(x, t)ul(x, t)

∂xl

= −∂P (x, t)

∂xi

+
∂τil(x, t)

∂xl

(3)

∂ρ(x, t)T (x, t)

∂t
+

∂ρ(x, t)ul(x, t)T (x, t)

∂xl

= −γ(T )− 1

r

∂Ql(x, t)

∂xl

− γ(T )− 1

r
P0(t)

∂ul(x, t)

∂xl
(4)

T (x, t) =
P0(t)

ρ(x, t)r
(5)

P , appelée pression mécanique, est ici le terme d’ordre 1 du développement limité de la
pression en fonction du nombre de Mach. Ql est le vecteur densité de flux de chaleur. Il est
donné par la loi de Fourier :

Ql = −λ(T )
∂T

∂xl

(6)

L’approximation de faible nombre de Mach permet de simplifier considérablement l’équation
de la chaleur 4 par rapport au cas général, en éliminant les termes de viscosité et la dépendance
en la pression mécanique P . En conséquence, l’équation de la quantité de mouvement 3 et
l’équation de la chaleur 4 sont découplées en pression.

En revanche, cette approximation n’a pas changé la forme des équations de continuité 2 ou de
la quantité de mouvement 3. L’équation des gaz parfaits 5 est simplifiée, puisque la température
et la masse volumique sont inversement proportionnelles en espace.

2.2. Décomposition de Reynolds

On utilise ensuite la décomposition de Reynolds pour décomposer les variables d’intérêt en
une partie moyenne statistique et une partie fluctuante :

u = u+ u′ ; T = T + T ′ ; ρ = ρ+ ρ′ ; P = P + P ′
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Afin d’obtenir les équations turbulentes, il est d’abord nécessaire de moyenner les équations
2 à 5. Ces équations moyennées sont ensuite soustraites aux équations générales, ce qui permet
d’obtenir les équations d’évolution des quantités fluctuantes, aussi appelées équations turbu-
lentes.

Une série d’hypothèses est ensuite effectuée : tout d’abord, les fluctuations de masse volu-
mique sont supposées négligeables devant la masse volumique moyenne ρ′ ≪ ρ. En conséquence,
les expressions moyennées de corrélations mettant en jeu la masse volumique sont simplifiées.
Par exemple,

ρui = ρ ui ; ρuiuj = ρ ui uj + ρ u′
ju

′
i (7)

Les fluctuations de masse volumique sont ensuite supposées stationnaires ∂ρ′

∂t
= 0, puis le

gradient de pression mécanique est modélisé comme étant proportionnel à la vitesse :

∂P ′

∂xi

= CPu
′
i (8)

où CP est une constante.

Par ailleurs, l’écoulement est supposé statistiquement quasi-homogène dans toutes les direc-
tions : les gradients moyens de vitesse sont constants ; le gradient moyen de température est
faiblement variable en espace ; les corrélations doubles en un point sont supposées constantes
en espace. Ces hypothèses reviennent à se placer en dehors des couches limites, dans lesquelles
l’écoulement est fortement inhomogène.

On en déduit alors les équations turbulentes qui décrivent l’écoulement au sein du récepteur
solaire :

∂

∂xl

(ρ(x)u′
l(x)) = 0 (9)

ρ(x)
∂u′

i(x)

∂t
+ ρ(x) ul(x)

∂u′
i(x)

∂xl

+ ρ(x) u′
l(x)

∂u′
i(x)

∂xl

+ ρ(x) u′
l(x)

∂ui(x)

∂xl

= −CPu
′
i +

∂τ ′il(x)

∂xl

+ u′
i(x)u

′
l(x)

∂ρ(x)

∂xl

(10)

∂ρ(x)T ′(x)

∂t
+γρ(x)T ′(x)

∂ul(x)

∂xl

+γρ(x)T (x)
∂u′

l(x)

∂xl

−γu′
l(x)T

′(x)
∂ρ(x)

∂xl

= −γ − 1

r

∂Q′
l(x)

∂xl
(11)

P0(t) = ρ(x)rT (x) ; P0(t) = ρ(x)rT (x) ; P ′
0(t) = ρ(x)rT ′(x) (12)

On remarque que ces équations ont des termes homogènes isotropes (en noir), des termes
anisotropes (en bleu), et des termes anisothermes (en rouge). Ces termes sont identifiés par
comparaison avec des études menées pour des écoulements homogènes isotropes [6] et ani-
sotropes [7]. L’anisotropie est ici causée par le régime de convection forcée, qui entraı̂ne une
vitesse moyenne non nulle. L’anisothermie se reflète principalement par ses effets de dilatation,
c’est à dire de variation spatiale de la masse volumique, comme le montre la présence d’un
terme proportionnel au gradient de masse volumique.
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Ces équations ne sont pas fermées, puisqu’elles comportent des termes non linéaires incon-
nus. Ces termes sont par exemple ρ(x) u′

l(x)
∂u′

i(x)

∂xl
dans l’équation de la quantité de mouvement

ou γρ(x)T ′(x)∂ul(x)
∂xl

dans l’équation de la chaleur.

Par la suite, on supposera la conductivité thermique λ, l’indice adiabatique γ et la viscosité
dynamique µ constantes. Les expressions du tenseur fluctuant des contraintes τ ′ij et du flux de
chaleur fluctuant Q′

l sont alors respectivement données par :

τ ′ij(x) = µ

(
∂u′

i(x)

∂xj

+
∂u′

j(x)

∂xi

− ∂ul(x)

∂xl

)
et Q′

l(x) = −λ
∂T ′(x)

∂xl

(13)

3. Equations spectrales

On introduit dans cette partie la transformée de Fourier d’une variable a, définie par

â(k, t) =

(
1

2π

)3 ∫

R3

a(x, t)e−ix·kdx (14)

La transformée de Fourier permet de transformer une dérivation en un produit, ce qui sim-
plifie l’étude des équations spectrales. En revanche, la transformée de Fourier d’un produit est
un terme de convolution intégral :

∂̂a(x)

∂xi

= ikiâ(k, t) ; ̂a(x)b(x) =
∫

p+q=k

â(p)̂b(q)dpdq (15)

Ce terme intégral met en jeu toutes les triades p, q, k, d’où la dénomination de terme d’inter-
action triadique (voir figure 2). L’ensemble des échelles de la turbulence contribuent à ce terme
intégral.

FIGURE 2: Interaction triadique

3.1. Equations spectrales turbulentes

Les termes non linéaires identifiés dans l’espace physique se traduisent donc dans l’espace de
Fourier par des termes d’interaction triadique de même type que le terme de convolution présent
dans l’équation 15. En particulier, les termes convolutifs mettant en jeu la masse volumique et
la température ou la vitesse sont inconnus et n’ont, à notre connaissance, pas été traités dans la
littérature, ce qui soulève un problème de fermeture supplémentaire. Nous avons donc décidé
d’expliciter la relation entre les variations de température et de masse volumique par la loi
suivante :
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ρ = ρ0 + ξn
∂T

∂xn

(16)

ρ0 est ici un scalaire constant, et ξ un vecteur constant. Cette loi est issue d’une simplification
de la loi des gaz parfaits à faible nombre de Mach. Elle revient à supposer que les variations de
masse volumique sont directement causées par les variations de température, et que les effets
de dilatation sont les principaux résultats de l’anisothermie.

Par souci de simplicité, nous faisons également l’hypothèse que la vitesse moyenne u est
constante, et nous ne gardons qu’un seul terme de variation temporelle dans les équations de la

quantité de mouvement et de la chaleur. En conséquence, ξn

∫

p+q=k

ipn
∂

∂t
T̂ (p)û′

i(q)dpdq est

négligé devant ρ0
∂û′

i(k)

∂t
, et iξnr

∫

p+q=k

qn
∂T̂ ′(p)T̂ (q)

∂t
dpdq est négligé devant ρ0r

∂T̂ ′(k)
∂t

. Les

équations suivantes sont alors obtenues :

iρ0klû′
l(k)− ξnkl

∫

p+q=k

qnT̂ (q)û′
l(p)dpdq = 0 (17)

ρ0

(
∂

∂t
+

µ

ρ0
k2+ ulikl + CP ) û′

i(k) + ρ0ikl

∫

p+q=k

û′
l(p)û

′
i(q)dpdq

−ulξnkl

∫

p+q=k

qnû′
i(p)T̂ (q)dpdq − ξnkl

∫

p+q+r=k

pnT̂ (p)û′
l(q)û

′
i(r)dpdqdr

= −µklkiû′
l(k) +

2

3
µkiknû′

n(k)− u′
i(x)u

′
l(x)ξnklknT̂ (k)

(18)
(

∂

∂t
+

λ(γ − 1)

ρ0r
k2

)
T̂ ′(k) +

γρ(x)T (x)

ρ0
iklû′

l(k) = − γ

ρ0
T ′(x)u′

l(x)ξnknklT̂ (k) (19)

P0(t)δ(k) = rρ0T̂ (x) +
rξn
2

ikn

∫

p+q=k

T̂ (p)T̂ (q)dpdq

P ′
0(t)δ(k) = rρ0T̂ ′(k) + rξn

∫

p+q=k

T̂ ′(p)iqnT̂ (q)dpdq
(20)

L’anisothermie a tout d’abord pour effet de perturber les équations de la continuité ainsi que
des gaz parfaits. La divergence de la vitesse n’est en effet plus nulle, et la loi des gaz parfaits
comporte un terme intégral supplémentaire.

Tout comme dans l’espace physique, les équations de la quantité de mouvement et de la
chaleur comprennent des termes homogènes isotropes, des termes anisotropes et des termes
anisothermes, avec la différence que les termes anisothermes sont plus nombreux dans l’espace
spectral. La transformée de Fourier, ainsi que les approximation effectuées, ont donc permis de
rendre compte plus finement des effets de l’anisothermie sur l’évolution des grandeurs d’intérêt.

Les termes anisothermes sont de plusieurs types. Il y a d’abord les termes intégraux d’inter-
actions triadiques, qui rendent compte des transferts d’énergie entre échelles de la turbulence.
Dans le cas homogène isotrope, le transfert d’énergie cinétique inter-échelles n’est pas affecté
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par la température, puisque le terme de transfert de l’équation de la dynamique ne fait alors in-
tervenir que les fluctuations de vitesse. Cependant, les termes de transfert anisothermes présents
dans l’équation de la quantité de mouvement mettent en jeu à la fois les fluctuations de vitesse
et le gradient de température moyen, ce qui laisse penser que le fort gradient de température
influence les transferts d’énergie cinétique entre échelles de la turbulence.

On retrouve également l’équivalent spectral du terme d’anisothermie que l’on avait déjà mis
en évidence dans l’espace physique. Ce terme y était proportionnel à la variation de masse
volumique. Avec l’approximation effectuée sur la masse volumique, ce terme est maintenant
proportionnel au gradient de température, dans l’équation de la quantité de mouvement comme
dans l’équation de la chaleur.

On peut également remarquer que le terme homogène isotrope de l’équation de la chaleur
n’est pas un terme de transfert. Cela s’explique par l’approximation de faible nombre de Mach,
qui entraı̂ne l’invariance spatiale du produit ρT . Cette simplification entraı̂ne l’absence de terme
de transfert dans l’équation de la chaleur, qui devient donc linéaire.

Ces équations ne sont pas fermées à cause de la présence de termes d’interaction non linéaires,
qui mettent en jeu des moments d’ordre 2. Si l’on écrit l’équation d’évolution des moments
d’ordre 2, celle-ci mettra en jeu les moments d’ordre 3, et de même pour les moments d’ordre
trois et supérieurs [8]. Afin de fermer les équations spectrales, il est donc nécessaire de donner
une équation d’évolution pour les moments d’ordre 2. Plusieurs modèles existent pour répondre
à cette nécessité. L’un des plus étudiés est le modèle EDQNM (Eddy-Damped Quasi-Normal
Markovianised). Il a été développé pour des écoulements incompressibles, homogènes, iso-
tropes [9], avant d’être notamment étendu aux écoulements anisotropes [10]. En conséquence,
ce modèle pourrait être un bon candidat pour fermer notre jeu d’équations.

3.2. Expression de la température moyenne

L’équation spectrale moyennée de la chaleur s’écrit :

(
∂

∂t
− λ(γ − 1)

ρ0r
k2 − γ

ρ0
T ′(x)u′

l(x)ξnknkl

)
T̂ (k) = 0 (21)

En supposant que T ′(x)u′
l(x) est indépendant du temps, l’équation ci-dessus est donc une

équation différentielle du premier ordre sans second membre. On peut donc en déduire une
expression explicite pour la température moyenne spectrale :

T̂ (k, t) = T̂ (k, t = 0)eω(k)t où ω(k) =
λ(γ − 1)

ρ0r
k2 +

γ

ρ0
T ′(x)u′

l(x)ξnknkl (22)

La température moyenne dépend donc des caractéristiques de l’écoulement (conductivité
thermique, indice adiabatique et densité ρ0), mais pas de la vitesse moyenne.

4. Conclusion

Dans cet article, nous avons décrit les caractéristiques spécifiques des écoulements au sein
d’un récepteur solaire afin de dériver un modèle spectral prenant en compte ces caractéristiques.
Après avoir formulé une série d’hypothèses, nous avons pu établir un système d’équations tur-
bulentes spectrales, dans lequel nous avons identifié les termes liés à l’anisothermie.

Les hypothèses formulées dans cet article nous ont conduits à nous concentrer sur l’influence
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des variations du gradient moyen de température sur la dynamique de l’écoulement. En parti-
culier, les effets des fluctuations de masse volumique ont été négligés, de même que l’influence
de l’anisothermie sur le coefficient adiabatique, la conductivité thermique et la viscosité. Nous
avons également négligé les effets de couche limite en supposant l’écoulement quasi-homogène.

Le modèle montre que le gradient de température influe directement sur la dynamique de
l’écoulement, en modifiant les interactions entre les échelles de la turbulence et la dissipation
visqueuse. Nous avons également obtenu une expression explicite du gradient de température
moyen. Ce jeu d’équations pourra dans le futur être fermé grâce à un modèle de type EDQNM.
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Modélisation et simulation d’un cycle OTEC  : Étude 

d’un couplage avec un système de climatisation par 

eau de mer profonde (SWAC).   
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l’environnemeNt et le bâtimenT (PIMENT) 

Résumé – La technologie de conversion de l’énergie thermique des océans (Ocean Thermal Energy 

Conversion ou OTEC) utilise les eaux en surface et en profondeur des océans pour produire de 
l’électricité. Pour explorer le potentiel de cette technologie, un prototype à terre OTEC, de 14 kWe, a 

été développé au laboratoire PIMENT à l’île de la Réunion afin de tester différents types d'échangeurs 

de chaleur. Cet article présente dans un premier temps la modélisation d’une centrale OTEC utilisant 
l'ammoniac comme fluide de travail. Ensuite, ce modèle est utilisé pour évaluer la possibilité d’un 

couplage en série d'un OTEC et d'un système de climatisation par eau de mer profonde (SWAC).  

Nomenclature 

        Puissance thermique échangée, kW 

        Puissance électrique, kW 

 débit massique, kg.s-1 

ΔTLM Différence de température moyenne 
logarithmique, K 

cp chaleur spécifique, J.kg-1.K-1 

S surface d’échange, m2 

Δh       variation d’enthalpie, J/kg 

ΔH     hauteur de colonne d’eau, m 
D       Diamètre interne de conduite, m 

L        Longueur de conduite, m 

e         Rugosité absolue, m 

T température, K 

P        Pression, Pa 

Re      Nombre de Reynolds 
U       Coefficient d’échange global, W.m-2.K-1 

g        Accélération de la pesanteur,  m.s-2 

Symboles grecs 

 masse volumique de l’eau, kg.m-3 

η        rendement 
λ        coefficient de perte de charge linéaire 

Indices et exposants 
ft fluide de travail 

e / s    entrée / sortie 

evap / cond    évaporateur / condenseur 

1. Introduction  

La problématique du réchauffement climatique à l’échelle mondiale incite à l’exploration 

de technologies innovantes pour produire de l’électricité décarbonée. L’une d’elles est 

l’Énergie Thermique des Mers (ETM) ou « Ocean Thermal Energy Conversion » (OTEC).  

L’île de la Réunion étant un territoire insulaire, son mix énergétique est majoritairement 

composé de combustion à base d’énergies fossiles importées. Pour pallier cette dépendance 

extérieure, le Laboratoire PIMENT a participé, en collaboration avec l’entreprise NAVAL 

ENERGIES, à la réalisation et aux tests d’un prototype à terre d’énergie thermique des mers 

(PAT ETM) pouvant théoriquement fournir 14 kWe [1]. Cette technologie utilise la différence 

de température entre l’eau de mer en surface et celle en profondeur pour faire fonctionner un 

cycle thermodynamique. Le premier objectif de cette étude est de réaliser un modèle python 

permettant de trouver des points de fonctionnement stationnaire du cycle, puis de vérifier les 

valeurs obtenues avec les résultats expérimentaux du PAT ETM ainsi que d’autres 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-012
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simulations OTEC présentes dans la littérature scientifique. Ensuite, on se servira de ce 

modèle pour étudier la possibilité d’un couplage OTEC-SWAC.  

2. Cycle ORC pour le procédé OTEC 

2.1. Principe d’un cycle ORC 

Les températures entre les eaux en surface (Entre 25-28°C) et celles en profondeur (5°C) 

permettent un ΔT de 20 à 23°C. Cela fixe un rendement de Carnot à 7% qui diminue à 3% en 

conditions réelles d’utilisation. Un Cycle Organique de Rankine (ORC) avec de l’ammoniac 

comme fluide de travail est choisi car adapté à des températures de sources chaudes basses. 

  

Figure 1 : Schéma des étapes d’un cycle ORC 

Dans un cycle ORC, l’ammoniac liquide va entrer dans l’évaporateur où il se réchauffe 

puis s’évapore (Figure 1 points 1 à 2). La vapeur d’ammoniac va passer dans une turbine pour 

générer de l’électricité. L’ammoniac détendu est alors diphasique (97% vapeur) et entre dans 

le condenseur. Il se condense et sort à l’état liquide puis passe dans une pompe pour continuer 

le cycle.  

2.2. Système d’équations 

Les équations qui régissent les transferts thermiques dans les échangeurs (évaporateur et 

condenseur) ainsi que le travail fourni ou apporté dans les machines tournantes (pompe et 

turbine) sont les suivantes :  

   (1) 

 (2) 

 (3)          

 (4) 

 

Avec  le débit de fluide de travail qui est ici de l’ammoniac [kg/s], Δh la variation 

d’enthalpie de l’ammoniac [J/kg], U le coefficient d’échange global de l’échangeur [W/m2.K], 

S la surface d’échangeur [m2], cp la chaleur spécifique de l’eau [J/kg.K]. L’équation (1) 

représente la puissance thermique reçue ou cédée par l’ammoniac lors de ses changements 

d’états. L’équation (2) représente la puissance thermique traversant les échangeurs entre l’eau 

et l’ammoniac. L’équation (3) représente la puissance thermique reçue ou cédée par l’eau de 

mer lors de son passage dans l’échangeur. Ces trois équations sont appliquées au condenseur 

et à l’évaporateur. L’équation (4) représente le travail apporté à la pompe ou fourni par la 

turbine. Le terme η est la multiplication de différents rendements (isentropique, mécanique et 

générateur) selon que l’équation soit appliquée à la turbine (η isentropique, mécanique et 
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générateur) ou à la pompe (η isentropique et mécanique). Il permet de prendre en compte des 

irréversibilités liées à la génération d’entropie et aux frottements. 

2.3. Modélisation du cycle ORC 

L’objectif de la modélisation est de déterminer un point de fonctionnement en régime 

stationnaire d’un cycle ORC tel que dans les deux échangeurs on arrive à l’égalité = = . 

Les étapes de résolution du modèle sont présentées ci-dessous : 

 

Figure 2 : Diagramme de flux du modèle 

Le modèle est écrit sous python 3.7 et utilise comme librairie principale « CoolProp » qui 

permet de déterminer les variables et fonctions d’états de l’ammoniac dans le cycle. 

L’itération du modèle se fait sur la pression car elle affecte les équations (1) et (2), jusqu’à 

atteindre une convergence des . Les entrées et sorties du modèle sont : 

 Entrées : les températures d’eau de mer chaudes et froides entrantes, les débits d’eau 

de mer et d’ammoniac, les caractéristiques des échangeurs (surfaces et coefficients 

d’échange global U) ainsi que des pressions initiales pour l’ammoniac dans les 

échangeurs. 

 Sorties : les températures d’eau de mer en sortie des échangeurs, les pressions finales 

d’ammoniac ainsi que la puissance électrique nette en sortie.  

3. Résultats du modèle et comparaison à la littérature scientifique 

La première étape de vérification du modèle consiste à comparer ses résultats aux données 

expérimentales du PAT ETM. Ces résultats se trouvent dans le tableau ci-dessous : 
Variables PAT ETM Modèle Intervalle d’incertitude 

 
442,0 ±3,1 444,6 438,9<444,6<445,1 

 
430,2 ± 2,5 429,8 427,6<429,8<432,7 

 
14,23 ± 0,3 14,6 14,5<14,6 

 8,69 ± 0,1 8,7 8,6<8,7<8,8 

 
25,69 ± 0,1 25,6 25,6⩽25,6<25,8 
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Tableau 1 : Comparaison du modèle avec les résultats expérimentaux du PAT ETM 

Les résultats des puissances thermiques échangées, des travaux mécaniques et des 

températures d’eau de mer en sortie du cycle obtenus sont satisfaisants car dans le domaine 

d’incertitude des expérimentations. Les températures expérimentales ont été mesurées avec 

une précision de 0,15 jusqu’à 0,01 °C sur les écarts de températures grâce à la comparaison 

entre plusieurs capteurs. La valeur du travail mécanique disponible à la turbine du modèle est 

légèrement supérieure à celle mesurée mais cela peut s’expliquer par le fait que l’installation 

du PAT ETM possédait une pseudo-turbine simulant la détente de l’ammoniac vapeur [1]. 

Cette comparaison expérimentale a permis une première validation du modèle comme étant 

une approximation correcte du fonctionnement d’un cycle ORC en régime stationnaire.  

Une phase de recherche bibliographique a ensuite été réalisée afin de comparer les résultats 

du modèle aux résultats d’autres modèles de systèmes OTEC présents dans des articles de la 

littérature scientifique. Pour ce faire, les données initiales du modèle ont été ajustées pour 

s’adapter aux différents cas. Les résultats de cette comparaison inter-modèle se trouvent ci-

dessous :  

 
Articles Modèle Erreur (%) 

Satoru GOTO et al.     [2] 18,62 18,2 2,2 

Hirofumi HARA et al.[3] 100 103,6 3,6 

Hirofumi HARA et al.[4] 1000 962 3,8 

C.Bernardoni et al .[5] 3936 3661 6,9 

 
Articles Modèle ΔT (°C) 

Satoru GOTO et al.      9,02 9,02 <0,1 

Hirofumi HARA et al. 6,8 6,7 -0,1 

Hirofumi HARA et al. 8,04 7,9 -0,14 

C.Bernardoni et al . 7,26 7,11 -0,15 

Tableau 2 : Comparaison du modèle avec les résultats de puissance de turbine et de température 

d’eau froide en sortie de cycle pour différentes simulations OTEC 

Le tableau 2 ci-dessus montre la comparaison des résultats du modèle avec les résultats des 

simulations des articles choisis, pour les valeurs de travail produit à la turbine et de la 

température d’eau froide en sortie d’échangeur. Malgré le changement d’échelle des centrales 

OTEC, les résultats concordent car les écarts de températures restent inférieurs à 0,15°C et 

que le travail à la turbine est estimé à 4% d’écart près sauf pour le dernier article simulant une 

centrale de 4MWé. Le modèle pourrait donc atteindre des limites de fiabilité pour les 

centrales à grandes échelles. Dans la partie qui va suivre, concernant le couplage OTEC-

SWAC, nous nous intéresserons à une centrale de l’ordre de la vingtaine de kilowatts. C’est 

un ordre de grandeur en puissance pour lequel le modèle obtient des résultats corrects. 

4. Etude du couplage OTEC-SWAC 

Une fois que ce modèle a été créé et comparé à des résultats d’autres simulations, la 

prochaine étape est de réaliser un couplage avec un système SWAC. 

4.1. Définition de la technologie SWAC (Sea Water Air Conditionning) 

 La climatisation par eau de mer profonde consiste à utiliser l’eau froide des profondeurs 

(boucle primaire) pour refroidir une boucle d’eau en surface (boucle secondaire ou « eau 

glacée ») qui va alimenter le bâtiment à rafraîchir (Figure 3).  
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Figure 3 : Schéma de principe du couplage OTEC-SWAC 

L’eau de mer est pompée à des profondeurs d’environ 800-1000m où elle se trouve à des 

températures proches de 5°C. Parmi les quelques SWAC existant dans le monde, 3 d’entre 

eux se trouvent en Polynésie Française. Celui sur lequel le couplage OTEC-SWAC est 

envisagé est celui de l’hôtel « The Brando » situé sur l’atoll de Tetiaroa car le laboratoire 

GEPASUD a travaillé sur le traitement des mesures de cette installation. Les performances de 

ce SWAC ont été mesurées sur plusieurs années et il a été obtenu des coefficients de 

performances (COP) supérieurs à ceux des systèmes de climatisation par cycle à compression 

de vapeur classiques [6]. L’idée d’un couplage OTEC-SWAC consiste à placer en série une 

centrale OTEC située en amont d’un système SWAC. Cette configuration est choisie afin que 

le flux d’eau de mer froide pénétrant dans l’OTEC permette d’avoir un ΔT maximum entre 

l’eau de mer chaude issue de la surface et celle froide pompée en profondeur. L’objectif du 

couplage OTEC-SWAC est de voir si le placement d’un cycle OTEC pourrait permettre de 

satisfaire les besoins en électricité de l’ensemble de l’installation. Ceci, en gardant une 

température d’eau en sortie de condenseur suffisamment froide pour servir au refroidissement 

des bâtiments par le SWAC. Il y aurait donc génération à la fois d’électricité et de froid. 

4.2. Modélisation des pertes de charges des conduites et rendement isentropique  

Cet ensemble OTEC-SWAC se base sur l’architecture existante du SWAC de l’hôtel « The 

Brando ». Le couplage consiste à rajouter une centrale OTEC en gardant le réseau 

hydraulique de la boucle d’eau de mer froide. Cela implique la prise en compte d’une 

puissance auxiliaire, négligée jusqu’alors dans le modèle, liée aux consommations des 

pompes d’eau de mer chaudes et froides. La puissance de la pompe d’eau de mer froide du 

SWAC est déjà connue mais il faut prendre en compte l’ajout du condenseur sur la boucle, 

qui va générer des pertes de charges supplémentaires. La puissance de la pompe d’eau de mer 

chaude est à calculer entièrement car cette conduite n’existe pas dans le SWAC.  Le calcul 

général de la puissance de pompe est : 

                                                         (5) 

Avec  le débit [m3/s],  la masse volumique de l’eau [kg/m3], ΔH la hauteur de colonne 

d’eau (m) , g l’accélération de pesanteur [m.s-2] et η le rendement de pompe. La hauteur de 

colonne d’eau est composée des différentes caractéristiques du réseau hydraulique : 

                             (6) 

Le terme de ΔHlinéaire correspond aux pertes occasionnées par le frottement de l’eau de mer 

le long des parties linéaires de la conduite et il se calcule avec la formule de Colebrook : 
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                                                    (7) 

                                                          (8) 

                                       (9) 

Avec L la longueur de conduite, λ le coefficient de pertes de charges linéaires, e la rugosité 

absolue du matériau, D le diamètre interne et Re le nombre de Reynolds. Le terme de 

ΔHappareil correspond aux pertes de charges due au passage de l’eau dans les échangeurs. Le 

SWAC possède 3 échangeurs de chaleur en parallèle et il y aura 2 échangeurs en plus pour 

l’évaporateur et le condenseur de l’OTEC. Ces échangeurs sont à plaque et en titane car ils 

permettent une meilleure compacité des installations et une résistance à la corrosion. De plus, 

une grande partie des études sur l’élaboration de centrales OTEC choisissent ce type 

d’échangeurs ce qui permet de s’appuyer sur des corrélations existantes. La référence  [5] 

fournit des corrélations entre la puissance thermique échangée et la puissance de pompage 

due à la perte de charge dans l’échangeur : 

                                                   (10) 

Avec kp le terme de proportionalité valant 1,667kWélec /MWthermique pour l’évaporateur 

et 1,601kWélec /MWthermique pour le condenseur. Péchangeur représente la puissance 

nécessaire à la pompe pour pallier les pertes de charges des nouveaux échangeurs de l’OTEC. 

Le terme de ΔHsingulière correspond aux pertes de charges liées aux changements brusques de la 

forme de l’écoulement dans le réseau hydraulique (lié à des vannes, des coudes…). Il est ici 

négligé car cette partie du réseau existant ne comporte pas de déformation marquée qui 

pourraient avoir un impact significatif sur les pertes de pressions globales. Le terme de 

Δhsingulière est plus important dans la partie du réseau d’eau glacée en surface mais nous 

prendrons une valeur moyenne de consommation de pompe pour cette partie du réseau.   

La puissance auxiliaire de pompage globale est alors : 

      (11) 

Un autre point important du dimensionnement est la valeur du rendement isentropique de 

la turbine lors de la détente de l’ammoniac. Ce rendement impacte directement la puissance 

fournit par le cycle. Dans la littérature, les modèles admettent des valeurs de rendement 

comprise entre 0,75 et 0,9. Il existe des modèles de rendement isentropique comme celui de 

Payri qui utilise le taux de compression ainsi que la variation de température du gaz en amont 

et aval de la turbine. Cependant, lorsque l’on applique cette méthode aux cas des articles 

utilisés dans la partie 3, on ne retrouve pas leurs valeurs de rendement isentropique. Il existe 

des modèles plus complets prenant en compte l’architecture de la turbine mais nous prendrons 

ici une valeur intermédiaire de ce rendement à 0,82 [7]. Les valeurs de rendement 

isentropique de la pompe des modèles sont comprises entre 0,8 et 0,9. La puissance de pompe 

d’ammoniac est en général inférieure à 3% de la puissance de turbine. Nous prendrons une 

estimation plutôt pessimiste de ce rendement à 0,8.  

Une autre étape du dimensionnement est le calcul du coefficient d’échange global de 

l’échangeur U [W/m2.K]. Il est en général déterminé en fonction des coefficients d’échanges 

individuels de l’eau et de l’ammoniac ainsi que de l’épaisseur et de la conductivité thermique 

du matériau de l’échangeur. Il existe de nombreuses corrélations existantes afin de déterminer 
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le coefficient d’échange de l’ammoniac mais elles sont fortement dépendantes de 

l’architecture et des conditions expérimentales. On utilisera ici une corrélation présente dans 

[5] permettant de déterminer U en fonction de la vitesse de l’eau de mer dans l’échangeur. 

Cela permet de trouver une valeur de U entre 2 et 4 kW/m2.K, l’intervalle que l’on trouve 

dans les autres modèles. 

4.3. Résultats de simulation du couplage OTEC-SWAC 

Le calcul d’un point de fonctionnement de cet ensemble OTEC-SWAC donne ce résultat : 
 Entrée   Sortie  
Efficacité générateur / 

mécanique   

0,95 / 0,95  (-) 

[7]

Température eau de mer 

chaude du cycle OTEC 

 Puissances  

Rendement isentropique de la 

turbine / pompe NH3 

0.82 / 0,8    (-) 

               [7] 

entrée évaporateur 27,5      °C Puissance nette du 

cycle 

19,6 kW 

Efficacité des pompes eau de 

mer 

0,6              (-) sortie évaporateur 22,42    °C Puissance pompe eau 

de mer chaude 

3,5   kW 

Coefficient d’échange global 

évaporateur U 

2300      W.m-2.K-1 

               [2][5] 
Température eau de mer 

froide du cycle OTEC 

 Puissance pompe eau 

de mer froide 

8,5   kW 

Coefficient d’échange global 

condenseur 

2200      W.m-2.K-1 

               [2][5] 

Entrée condenseur 6,5         °C Puissance pompe eau 

glacée moyenne 

26    kW 

Température eau de mer 

froide entrée condenseur 

6,5        °C sortie condenseur 11,44     °C   

Température eau de mer 

chaude entrée évaporateur 

27,5      °C Température NH3 du cycle 

OTEC 

 Coûts   

Surface évaporateur 150       m2 Température d’évaporation 20,89      °C Evaporateur/ 

Condenseur   [5]                  

869 €/m2 

Surface condenseur 140       m2 Température de condensation 12,7        °C Turbogénérateur  

                    [5] 

442 

€/kWe 

Longueur de la conduite d’eau 

de mer froide 

3483     m Débits   Pompe eau de mer  

chaude           [5]      

890 

€/kWe 

Diamètre conduite eau froide 0,383    m Eau de mer chaude et froide 46            

kg/s 

Coût de la conduite 

du SWAC à Tahiti 

4785 €/m 

Longueur de la conduite d’eau 

de mer chaude   

1730     m Fluide de travail 0,8           

kg/s 

  

Diamètre conduite eau chaude 0,368    m     

Tableau 3 : Résultats de la simulation pour le couplage OTEC-SWAC avec les caractéristiques du 

SWAC existant 

Lors de la période étudiée (faible affluence de l’hôtel), le SWAC fonctionne avec une 

pompe côté eau de mer et une pompe côté eau glacée en surface. Le réseau d’eau glacée 

mesure environ 3 km et possède une architecture particulière car l’eau glacée doit aller dans 

chaque bungalow [6]. Le tableau 3 montre que la puissance nette du cycle, à savoir la 

puissance de turbine à laquelle est soustraite la puissance de la pompe interne d’ammoniac, 

vaut 19,6 kW. Le débit d’ammoniac a été évalué dans l’intervalle 0,5 à 1,2 kg/s car cela 

correspond aux débits dans les études expérimentales et théoriques [1] et [2] de centrales 

OTEC de même ordre de grandeur. Il avait été observé que la hausse du débit d’ammoniac, à 

débit de l’eau de mer constant, augmentait la puissance générée mais également la 

température d’eau de mer froide en sortie de condenseur. Le débit de 0,8 kg/s a été retenu car 

il permet une génération de puissance conséquente tout en limitant la hausse de température 

de l’eau de mer froide en sortie de condenseur. Cela permet d’auto-alimenter les pompes 

d’eaux chaudes et froides en conservant 7,6 kW supplémentaires. En prenant en compte la 

consommation de la pompe d’eau glacée en surface, le couplage pourrait satisfaire environ 52 

% de la totalité de la demande en électricité du système. Ces résultats sont cohérents avec des 

installations OTEC fonctionnant avec des débits d’eau et d’ammoniac similaires. Le gain en 

électricité apporté par l’ajout d’un OTEC fonctionnant en continu journalièrement sur toute 

l’année serait, avec un prix de l’électricité fourni par l’observatoire polynésien de l’énergie en 

2020 à 39,5Fcp/kWh dans les îles, d’environ 6,78 millions de francs. Soit une économie de 56 

mille euros annuellement. Cependant, la température d’eau de mer froide en sortie du 

condenseur de l’OTEC est dans ce cas  de l’ordre de 11,5 °C. Cette hausse de température est 
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significative et n’est pas compatible avec le système SWAC existant qui est prévu pour être 

alimenté avec une température de 7°C. De plus, on peut voir avec la partie « Coûts » du 

tableau 3 qui regroupe des coûts liés aux différents composants qu’une telle centrale ne serait 

pas rentable. Il est admis que la durée de vie d’une centrale OTEC serait d’environ 30 ans. 

Cela équivaut à une économie de 1,68 million d’euros sur la durée de vie de l’installation. Les 

échangeurs, la pompe d’eau de mer chaude et la turbine coûteraient 263 k€ mais le prix le plus 

conséquent serait celui de la conduite, à environ 8,3 millions d’euros en se basant sur 

l’installation de la conduite du SWAC à Tahiti en 2022. Le cas du SWAC était différent, avec 

une conduite plus longue et un diamètre supérieur (0,71m). La conduite d’eau de mer chaude 

avec un diamètre inférieur devrait coûter moins cher, mais nous nous contenterons de cette 

estimation budgétaire dans cette étude préliminaire. Malgré cela,  le couplage semble possible 

et pourrait s’avérer être intéressant si l’on arrive à dimensionner l’OTEC-SWAC avec l’idée 

du couplage, pour augmenter la part d’autoproduction et s’adapter à des températures d’eau 

froide plus élevées pour le système de climatisation. 

5. Conclusion 

En conclusion, un modèle a été réalisé sur les bases d’une installation expérimentale 

existante (PAT ETM) pour son élaboration et sa validation initiale. La comparaison du 

modèle avec différentes simulations de la littérature scientifique a permis de vérifier que le 

modèle permet une approximation convenable des résultats existants et ceux pour des 

systèmes OTEC avec des ordres de grandeurs compatibles avec les besoins d’un couplage 

OTEC-SWAC. L’étude du couplage s’est basée sur un cas existant et a permis de voir qu’il 

pourrait permettre de fournir plus de 50% de la demande en puissance du système global. 

Cela engendrerait cependant une hausse importante de la température de l’eau de mer froide 

devant alimenter le SWAC et cette centrale ne pourrait pas réaliser un retour sur 

investissement. En guise d’amélioration pour la question de la température, il serait 

envisageable d’augmenter les surfaces d’échanges des ventilo-convecteurs de l’hôtel pour 

qu’ils puissent fonctionner avec des températures d’eau plus élevées que celles du système 

initial. Il serait également intéressant d’étudier la hausse du débit d’eau de mer dans les 

échangeurs. Cela pourrait entrainer une hausse de la puissance tout en diminuant le ΔT de 

l’eau de mer froide dans le condenseur. Une hausse du débit entraine cependant plus de pertes 

de charges, ce qui balancerait le gain en puissance. Une suite de l’étude est en cours pour 

rechercher un point optimal de fonctionnement avec l’étude de différents débits de fluides. 

Références  

[1] Thèse A. Dijoux, « Influence du fluide de travail, de la technologie des échangeurs et du pilotage dynamique d’un cycle ORC sur 

l’intérêt et les performances d’un système de conversion d’Energie Thermique des Mers », 17/12/2020 

[2] S.Goto, Y.Matsuda, T.Sugi, T.Morisaki, T.Yasunaga, T.Ikegami, N.Egashira, « Web application for OTEC Simulator using Double 

stage Rankine cycle », IFAC PapersOnline, 50-1(2017), 121-128. 

[3] H.Hara, N.A.Othman, S.Sarip, N.Othman, Et al…, « Simulation study on enhancing hydrogen production in an ocean thermal energy 

(OTEC) system utilizing solar collector »,  Jurnal Teknologi, October 2015. 

[4] H.Hara, N.A.Othman, S.Sarip, N.Othman, Et al…, « Design optimization of power generation and desalinisation application in 

Malaysia utilizing ocean thermal energy », Jurnal Teknologi, October 2015. 

[5] C.Bernadoni, M.Binotti, A.Giostri, « Techno-economic analysis of closed OTEC cycles for power generation », Renewable Energy 

132 (2019), 1018-1033. 

[6] K.Sanjivy, O.Marc, N.Davies, F.Lucas, « Energy performance assessment of Sea Water Air Conditioning (SWAC) as a solution 

toward net zero carbon emissions: A case study in French polynesia »,  Energy Reports 9 (2023), 437-446. 

[7] J.Langer, C.Infante Ferreira, J.Quist, « Is bigger always better ? Designing economically feasible ocean thermal energy conversion 

systems using spatiotemporal resource data », Applied Energy 309 (2022), 118414 

 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

192



Apport des modèles réduits pour l’identification 

expérimentale de la diffusivité thermique des métaux 

liquides 
 

Jad HOUSSEIN1, Frédéric JOLY2, Mickaël COURTOIS1, Thomas PIERRE1*, Olivier 

QUÉMÉNER2, Muriel CARIN1 
 

1 Univ. Bretagne Sud, UMR 6027, IRDL, F-56100, Lorient, France. 
2 Laboratoire de Mécanique et d’Énergétique d’Évry, Univ. Évry Paris-Saclay, 40 rue du Pelvoux, 

Courcouronnes, 91020 Évry, France. 
 

*(auteur correspondant : thomas.pierre@univ-ubs.fr) 

 

Résumé – Cet article concerne la contribution des modèles réduits dans le cadre global de l’estimation 

de la diffusivité thermique des métaux liquides. L’identification de cette propriété s’effectue à partir 

d’un dispositif expérimental adapté aux hautes températures, associé à un processus inverse faisant appel 

à un modèle numérique qui décrit les phénomènes thermiques instationnaires de conduction et 

d’advection au sein du métal en fusion. Une technique de réduction modale du modèle numérique est 

proposée ici, dans laquelle la température et la vitesse sont décomposée sur une base POD. Cette double 

réduction permet une réduction importante de l’ordre du modèle numérique utilisé dans la procédure 

inverse, et donc du temps de calcul d’identification par rapport aux modèles classiques éléments finis. 

Les premiers résultats montrent l’apport de la technique en termes de précision des résultats et de rapidité 

de calcul. 
 

Nomenclature 

Lettres latines 

𝑐 capacité thermique massique, J·kg-1·K-1 

𝑑 coefficient d’étalonnage de la caméra 

𝑔 fonction test 

ℎ coefficient d’échange, W·m-2·K-1 

𝐼0 luminance, W·m-2·sr-1 

k coefficient étalonnage de la caméra 

𝑀̃ nombre de modes retenu en vitesse  

𝑛 vecteur normal 

𝑁̃ nombre de modes retenu en température  

𝑆 signal, niveau de gris 

𝑡 temps, s 

𝑇 température, °C 

𝑈(𝑥, 𝑡) champ de vitesse m·s-1 

𝑉𝑖(𝑥) modes de température 

𝑊𝑘(𝑥) modes de vitesse 

𝑥 coordonnées cartésiennes 

𝑥𝑖(𝑡) états d’excitation en température 

𝑦𝑖(𝑡) états d’excitation en vitesse 

 

Lettres grecques 

𝜀𝜆
′  émissivité 

Γ surface 

𝜅 conductivité thermique, W·m-1·K-1 

𝜌 masse volumique, 𝑘𝑔. 𝑚−3 

𝜛 terme source, W·m-3 

Ω domaine 

 

Indices et exposants 

𝑐𝑜𝑛𝑣 convectif 

EF éléments finis 

𝑒𝑥𝑡 extérieur 

𝑓 imposée sur la frontière 

𝑖, 𝑘 indice des modes 

𝑀𝑅  Modèle Réduit 

𝑟 réduit 

𝑟𝑎𝑑 radiatif 

 

1. Introduction 
 

La diffusivité thermique des métaux est un paramètre d’intérêt en simulation numérique de 

procédés à hautes températures tels que le soudage ou la fabrication additive. Sa connaissance 

est nécessaire à l’état solide et à l’état liquide. Des premiers travaux en vue de son estimation à 
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l’état solide ont permis de valider un dispositif et un protocole expérimentaux [1]. La solution 

analytique purement conductive obtenue a pu être utilisée avec pour conséquence des temps de 

calcul inférieurs à la minute durant le processus itératif d’estimation de la diffusivité thermique. 

 

Le passage de l’état solide à l’état liquide rend l’identification de la diffusivité plus 

complexe. Cette fois-ci un modèle numérique, souvent de type éléments finis, doit décrire les 

phénomènes thermiques instationnaires de conduction et d’advection au sein du métal en 

fusion. Et dans ce cas de figure, le temps de calcul augmente de plusieurs ordres de grandeur. 

Par conséquent, la durée du calcul devient handicapante, voire rédhibitoire, pour un processus 

itératif d’estimation. Les techniques de réduction modale ont prouvé leur efficacité pour réduire 

drastiquement le temps de calcul de modèle d’advection-diffusion [2]. Cependant, la difficulté 

ici réside dans le champ de vitesse qui dépend du temps et de l’espace. Comme pour les 

problèmes non-linéaires, cette dépendance spatio-temporelle entraîne une dégradation 

importante des performances du modèle réduit en termes de temps de calcul. 

 

L’objectif de cet article est de réaliser un comparatif entre le modèle direct numérique qui 

décrit le plus fidèlement possible la thermique instationnaire de conduction et d’advection avec 

le même modèle une fois réduit. L’article est décomposé comme suit : La première partie 

présente le dispositif expérimental. La seconde partie décrit le modèle direct et la procédure de 

réduction développée spécifiquement pour ce problème. Enfin la troisième partie présente les 

premiers résultats qui montrent l’apport de la technique, en termes de précision des résultats, 

de polyvalence du modèle réduit, et de rapidité de calcul. 

 

2. Dispositif expérimental et expériences 
 

La Figure 1 présente le dispositif expérimental. L’échantillon testé ((a) sur la Figure 1) est 

une plaque de fer de section (20 × 20) mm2 et d’environ 200 µm d’épaisseur placé dans une 

enceinte cubique en acier inoxydable (b). Un jeu de quatre miroirs et un prisme (c) sont disposés 

de sorte qu’une caméra haute-vitesse (d) voit simultanément les deux faces de la plaque (e). Un 

filtre (f) disposé devant la caméra restreint le flux radiatif à la bande spectrale (880 ± 35) nm. 

Le protocole expérimental consiste faire le vide (g) dans l’enceinte dans un premier temps 

puis d’ajouter de l’argon (h). Un laser (i) (IPG Photonics YLR 300/3000 QCW  

𝜆 = 1 070 nm) chauffe pendant environ 30 s à 70 W afin d’avoir une température de plaque la 

plus homogène possible, puis un pulse est envoyé avec le même laser de 270 W durant 10 ms. 

Là où la température de fusion de la plaque est dépassée, sa tension de surface permet au métal 

liquide de ne pas s’effondrer. Cela rend donc possible les mesures à l’état solide, mais surtout 

à l’état liquide. 

 
Figure 1 : Schéma du dispositif expérimental. 

 

La caméra haute-vitesse enregistre la scène à une fréquence de 10 kHz, sur une image de 

640 × 1 008 pixels où chaque pixel représente une surface d’environ 657 µm2. Par ailleurs, les 
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niveaux de gris S délivrés par la caméra sont liés par une loi linéaire avec la luminance 𝐼0(𝑇), 

qui elle-même dépend de la température par la loi de Planck (1). Les paramètres k et d sont 

étalonnés à l’aide de mesures de plateaux de solidification sur des métaux purs [3]. L’incertitude 

principale repose sur la connaissance de l’émissivité 𝜀𝜆
′  de la surface visée. 

𝑆 = 𝑘𝜀𝜆
′ 𝐼0(𝑇) + 𝑑 (1) 

La Figure 2 présente plusieurs séquences où l’on voit le déplacement du bain de fusion au 

cours du temps. Seule la zone chauffée de l’échantillon (zone cylindrique de 2,5 mm de rayon) 

fait l’objet de la mesure. 

 

    
Figure 2 : Quatre séquences durant le chauffage (images 1 et 2) et le refroidissement (images 

3 et 4). 

 

3. Réduction du modèle 

3.1. Problème physique 

Soit un domaine Ω borné par une frontière 𝜕Ω = Γ1 U Γ2U Γ3 (Figure 3). La température est 

mesurée sur les faces supérieure et latérale Γ1 et Γ3 . Sur la face inférieure Γ2 on considère un 

coefficient d’échange ℎ. L’origine du repère est placée au centre de la face inférieure Γ2. 

L’équation de la chaleur s’écrit : 

𝜌𝑐 (
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝑈(𝑥, 𝑡) ⋅ ∇ 𝑇) = ∇(𝜅 ∇ 𝑇) + 𝜛 𝑠𝑢𝑟 Ω (2) 

où 𝜔 est le terme source (nul dans notre cas). Les conditions aux limites sont : 

𝜅∇𝑇 ⋅ 𝑛 = ℎ(𝑇𝑒𝑥𝑡 − 𝑇) sur Γ2 

𝑇 = 𝑇𝑓(𝑥, 𝑡) sur Γ1 et Γ3 

(3) 

(4) 

Dans l’équation (3), le coefficient d’échange est linéarisé. En effet, le protocole expérimental 

impose un échauffement de l’échantillon inférieur à 50 K. En général, il n’existe pas de solution 

exacte pour cette équation. Il faut alors passer par une approximation numérique.  

 
Figure 3 : Géométrie. 

 

3.2. Modèle direct original 

Le modèle éléments finis est obtenu à partir de la formulation variationnelle des équations 

(2-4). L’équation (2) est multipliée par une fonction test 𝑔 ayant les mêmes conditions aux 
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limites, et est intégrée sur le domaine. Ici, par souci de concision et pour ne perdre le lecteur 

dans des développements mathématiques fastidieux, nous donnons la méthode pour 𝑇𝑓(𝑥, 𝑡) =

0, c’est-à-dire pour une condition aux limites homogène en Γ1  et Γ3  (on aura donc 𝑔 ∈ 𝐻0
1(Ω))  

∫ 𝜌𝑐 (
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝑈 ⋅ ∇ 𝑇)  𝑔

Ω

= ∫ 𝛻(𝜅 ∇𝑇)𝑔
Ω

+ ∫ 𝜛𝑔
Ω

 (5) 

Le théorème de Green-Ostrogradsky permet de faire apparaître la condition aux limites sur 

Γ2 et diminue la contrainte sur 𝑇 qui n’a plus qu’à être dérivable une fois : 

∫ 𝜌𝑐 (
𝜕𝑇

𝜕𝑡
+ 𝑈 ⋅ ∇ 𝑇)  𝑔

Ω

= − (∫ ℎ𝑇 𝑔
Γ2

+ ∫ 𝜅 ∇𝑇 ⋅ ∇𝑔
Ω

) + ∫ 𝜛𝑔
Ω

+ ∫ ℎ 𝑇𝑒𝑥 𝑔
Γ2

 (6) 

En définissant les matrices suivantes : 

𝑪 =  ∫ 𝜌𝑐 𝑔 𝑔
Ω

  𝑼(𝒕) = ∫ 𝜌𝑐 𝑈(𝑥, 𝑡) ⋅ ∇𝑔 𝑔
Ω

 

𝑲 =  ∫ 𝜅 ∇𝑔 ⋅ ∇𝑔
Ω

  𝑯 = ∫ ℎ 𝑔 𝑔
Γ2

 
(7) 

ainsi que le vecteur de sollicitations : 

𝐵 = ∫ ℎ𝑇𝑒𝑥 𝑔
Γ2

+ ∫ 𝜛 𝑔
Ω

 (8) 

on obtient alors le système matriciel suivant : 

𝑪 𝑇̇ + 𝑼(𝒕)𝑇 = −(𝑲 + 𝑯)𝑇 + 𝐵 (9) 

Notons que la matrice 𝑼(𝒕) est non-symétrique. 

 

3.3. Modèle réduit 

3.3.1. Réduction de la température 

L’idée des méthodes de réduction modale est de décomposer la température sous la forme : 

𝑇(𝑥, 𝑡) = ∑ 𝑉𝑖(𝑥) × 𝑥𝑖(𝑡)

𝑁̃ 

𝑖=1

 (10) 

Les fonctions 𝑉𝑖(𝑥) sont pré-calculées et sont appelées les modes. Les coefficients 𝑥𝑖(𝑡) sont 

les inconnues du problème et sont appelés les états d’excitation. Pour obtenir l’équation d’état 

permettant de déterminer les coefficients 𝑥𝑖(𝑡), on reprend la formulation variationnelle dans 

laquelle on remplace les fonctions test 𝑔 par les modes 𝑉 et 𝑇 par sa formulation modale : 

∑
𝜕𝑥𝑖

𝜕𝑡
∫ 𝜌𝑐 𝑉𝑖 𝑉𝑗

Ω0𝑖

+ ∑ 𝑥𝑖 ∫ 𝜌𝑐 𝑈 ⋅ ∇ 𝑉𝑖 𝑉𝑗
Ω0𝑖

= − ∑ 𝑥𝑖 ∫ 𝜅 ∇ 𝑉𝑖 ⋅ ∇𝑉𝑗
Ω0𝑖

− ∑ 𝑥𝑖 ∫ ℎ𝑉𝑖 𝑉𝑗
Γ2𝑖

+ ∫ 𝜛𝑉𝑗
Ω0

+ ∫ ℎ𝑇𝑒𝑥𝑡 𝑉𝑗
Γ2

 

(11) 

On peut écrire cette équation sous forme matricielle :  

𝑪𝒓 𝑋̇ + 𝑼𝒓(𝑡)𝑋 = −[𝑲𝒓 + 𝑯𝒓]𝑋 + 𝐵𝑟 (12) 

où les matrices suivantes ont été définies : 

𝑪𝒓 =  ∫ 𝜌𝑐 𝑉𝑖 𝑉𝑗Ω
= 𝑽𝒕𝑪𝑽  𝑼𝒓 = ∫ 𝜌𝑐 𝑈(𝑥, 𝑡) ⋅ 𝛻𝑉𝑖 𝑉𝑗Ω

= 𝑽𝒕𝑼(𝒕)𝑽 (13) 
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𝑲𝒓 =  ∫ 𝜅 ∇𝑉𝑖 ⋅ ∇𝑉𝑗 = 𝑽𝒕𝑲𝑽
Ω

 𝑯𝒓 = ∫ ℎ 𝑉𝑖 𝑉𝑗Γ2
= 𝑽𝒕𝑯𝑽 

ainsi que le vecteur de sollicitations : 

𝐵𝑟 = ∫ ℎ𝑇𝑒𝑥 𝑉𝑗
Γ2

+ ∫ 𝜛 𝑉𝑗
Ω

= 𝑽𝒕𝐵 (14) 

Le terme de transport 𝑼𝒓 augmente considérablement le temps de calcul du modèle réduit : 

à chaque itération, il faut non seulement recalculer la matrice 𝑼(𝑡), mais en plus faire le produit 

matriciel 𝑽𝒕[𝑼(𝑡)]𝑽. 

 

3.3.2. Réduction de la vitesse 

Examinons le terme « problématique » 𝑼𝒓. Il est dérivé de la formulation variationnelle : 

𝑼𝒓 = ∫ 𝜌𝑐 𝑈(𝑥, 𝑡) ⋅ ∇𝑉𝑖
Ω

 𝑉𝑗 (15) 

L’idée est d’exprimer aussi la vitesse 𝑈(𝑥, 𝑡) sous forme modale : 

𝑈(𝑥, 𝑡) = ∑ 𝑊
𝑘

(𝑥) × 𝑦𝑘
(𝑡)

𝑀̃

𝑘=1

 (16) 

En remplaçant la formulation modale de la vitesse (Eq. (16)) dans l’équation (15) : 

𝑼𝒓 = ∑ 𝑦𝑘(𝑡) ∫ 𝜌𝑐 𝑊𝑘(𝑥) ⋅ ∇𝑉𝑖
Ω

 𝑉𝑗

𝑀̃

𝑘=1

 (17) 

On définit alors les matrices 𝑼𝒌 = ∫ 𝜌𝑐 𝑊𝑘(𝑥) ⋅ ∇𝑉𝑖Ω
 𝑉𝑗. Le terme de transport peut alors 

s’exprimer selon une somme pondérée de matrices calculée en avance : 

𝑼𝒓 = ∑ 𝑦𝑘(𝑡) 𝑼𝒌

𝑘

 (18) 

Le système à résoudre devient alors : 

𝑪𝒓 𝑋𝑖
̇ = − [𝑲𝒓 + 𝑯𝒓 + ∑ 𝑦𝑘(𝑡)𝑼𝒌

𝑀̃

𝑘=1
] 𝑋𝑖 + 𝐵𝑟 (19) 

D’un point de vue dimensionnel, 𝑪𝒓, 𝑲𝒓, 𝑯𝒓 et 𝑼𝒓
𝒌 sont de dimensions [𝑁̃  × 𝑁̃] avec 𝑁̃ le 

nombre de modes de température retenu. Bien sûr, la formulation modale de la vitesse n’a de 

sens que si un très faible nombre de modes est nécessaire pour reproduire correctement le 

champ de vitesse. 

 

3.3.3. Quels modes choisir ? 

Plusieurs approches existent pour obtenir une base réduite, qui peuvent être plus pertinentes 

selon le type de problème posé (invariance des conditions aux limites, non-linéarité, etc.). 

Nous souhaitons extraire du champ de vitesse expérimental les modes spatiaux les plus 

significatifs, qui représentent les principaux motifs des données. La P.O.D fournit une 

base ’optimale’ du point de vue énergétique pour représenter l’écoulement. Un nombre de 

modes relativement peu élevé permet donc de capturer les aspects-clés du signal [4]. De la 

même manière, comme la condition aux limites en température est issue de l’expérience, nous 

choisissons d’utiliser les fonctions de la P.O.D pour construire une approximation de type 
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Galerkin de l’équation de la chaleur. Cette méthode suppose l’existence d’un champ de 

référence. Pour la température, il s’agit d’une simulation éléments finis effectuée avec comme 

entrée une valeur supposée de la conductivité (ici nous prendrons 𝜅0 = 47 W·m-1·K-1), et la 

température supérieure 𝑇𝑓(𝑥, 𝑡) est issue de l’expérience.  

 

4. Résultats et discussion 

4.1. Simulations éléments finis : influence de la conductivité 

La simulation éléments finis (EF) est caractérisée par un maillage comportant 8 721 

degrés de libertés formant 14 752 éléments de type prisme droit dont les dimensions ne 

dépassent pas 30 𝜇𝑚 verticalement et 160 𝜇𝑚 horizontalement. Le temps de calcul nécessaire 

à une simulation EF est de l’ordre de 90 s dans l’environnement de calcul SAMBA développé 

au LMEE. 

 

 
Figure 4 : Évolution de la température au centre de la face inférieure pour trois 

conductivités différentes 𝜅0/2, 𝜅0 et 2 𝜅0. 

 

Nous commençons par étudier la sensibilité de la conductivité (et non la diffusivité pour le 

moment) sur la température. La Figure 4 représente l’évolution de la température au centre de 

la face inférieure obtenue avec une simulation éléments finis pour trois conductivités 

différentes, 𝜅 = 𝜅0 = 47 W·m-1·K-1, 𝜅0/2 puis 2𝜅0. On remarque que la conductivité joue 

plusieurs rôles : 

• temps de relaxation (au début de la simulation) ; 

• temps de réponse à la sollicitation en température et à l’arrêt de cette sollicitation ; 

• température maximale atteinte en ce point. 

 

4.2. Modèle réduit 

Une fois le modèle éléments finis calculé, l’obtention du modèle réduit, c’est-à-dire le calcul 

des modes de vitesse et de température ainsi que le calcul des matrices réduites est très rapide 

(entre 1 et 2 secondes selon le nombre de modes retenus). Ainsi, le temps d’obtention du modèle 

réduit est celui d’un seul calcul éléments finis. Notons que pour chaque nouveau jeu de 

sollicitations (𝑈(𝑥, 𝑡) et 𝑇𝑓(𝑥, 𝑡)), ce calcul devra être réeffectué. Nous représentons dans le 

Tableau 1 l’influence du nombre de modes de température retenus sur la précision du modèle 
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et son temps de calcul lorsque le nombre de modes de vitesse est égal à 5. Les températures de 

références pour le calcul des écarts sont celles de la simulation éléments finis utilisée pour le 

calcul des modes de température. Nous définissons : 

𝜀𝑚𝑎𝑥 = max
𝑡

[𝑇𝐸𝐹(𝑥 = 0, 𝑡) − 𝑇𝑀𝑅(𝑥 = 0, 𝑡)]   (20) 

𝜀𝑞𝑢𝑎𝑑
2 =

1

𝜏
∫ [𝑇𝐸𝐹(𝑥 = 0, 𝑡) − 𝑇𝑀𝑅(𝑥 = 0, 𝑡)]

2
𝑑𝑡

𝜏

𝑡=0

 (21) 

 

Tableau 1 : Performances du modèle réduit en fonction du nombre de modes de 

température. 
 5 10 20 30 50 100 

𝜺𝒎𝒂𝒙 5,57 0,77 0,60 0,45 0,49 0,43 

𝜺𝒒𝒖𝒂𝒅 2,29 0,29 0,21 0,20 0,18 0,17 

temps CPU (s) 0,13 0,15 0,21 0,30 0,67 1,54 

 

Les performances du modèle réduit sont excellentes, puisque même avec 5 modes en 

température, l’écart maximum sur l’observable choisi (la température au centre de la face 

inférieure) est inférieur à l’incertitude sur la mesure de température estimée à Δ𝑇 = 10 K. Le 

temps de calcul a quant à lui été diminué d’un facteur de 670. Notons toutefois que la 

comparaison des temps de calcul est faussée : le calcul éléments finis est effectué à partir d’un 

programme C++ avec un schéma à pas de temps variable, alors que le modèle réduit est effectué 

à partir de MATLAB avec un schéma temporel à pas de temps fixe. Plus l’ordre du modèle 

réduit augmente, et plus l’écart avec la référence se réduit. Nous avons choisi 30 modes de 

température et 5 modes de vitesse. 

 

 
Figure 5 : Évolution de la température au centre face inférieure pour  𝜅 =  2 𝜅0. 

Comparaison entre le modèle réduit et le modèle EF. 

L’objectif de la réduction de modèle dans cette étude est l’identification de la conductivité 

d’un métal liquide à partir de la mesure de température au centre de la face inférieure. La 

difficulté est donc dans la capacité d’un même modèle réduit à simuler des champs de 

température pour différentes valeurs de la conductivité. Nous nous servons alors du modèle 

réduit pour réaliser deux autres simulations avec 𝜅 = 𝜅0/2, et 𝜅 = 2 𝜅0. Les résultats sont 
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présentés dans le tableau 2. Les écarts croissent lorsque l’on s’éloigne de la simulation de 

référence, mais restent toutefois inférieurs à l’incertitude expérimentale. 

 

Cet excellent accord est illustré par la Figure 5, dans laquelle on compare l’évolution 

temporelle de la température au centre de la face inférieure obtenue avec les deux modèles pour 

𝜅 = 2𝜅0. Le modèle réduit reproduit parfaitement la dynamique temporelle. Ainsi, le modèle 

réduit est capable de se substituer au modèle EF pour une large gamme de conductivité (du 

simple au quadruple dans l’exemple présenté ici) avec un gain en temps de calcul de l’ordre de 

300. Le modèle réduit est donc un candidat crédible pour être utilisé dans un processus 

d’identification de la conductivité. 

 

Tableau 2 : Écarts entre le modèle réduit et le modèle éléments finis pour différentes 

conductivités. 

 𝜺𝒎𝒂𝒙 𝜺𝒒𝒖𝒂𝒅 

𝜿𝟎/𝟐 2,16 1,25 

𝟐 𝜿𝟎 1,60 0,53 

 

Conclusion 
 

Le travail présenté dans cet article a pour objectif de construire un modèle réduit performant 

pour simuler des phénomènes conductifs et advectifs d’un métal à l’état liquide. La difficulté 

de la réduction provient du champ de vitesse qui dépend à la fois du temps et de l’espace. Cette 

difficulté a été levée en effectuant une double réduction modale, en température et en vitesse. 

La technique de réduction propose de décomposer les champs de température et de vitesse sur 

une base POD. 

Ce modèle réduit doit servir pour l’estimation de la diffusivité du métal à l’état liquide par 

techniques inverses. Il est donc nécessaire que le modèle réduit soit capable de simuler 

correctement le champ de température pour plusieurs valeurs de la conductivité, le tout dans un 

temps de calcul acceptable. 

Les analyses ont montré que le gain de temps est avéré, quel que soit le nombre de modes 

testé. En effet, le rapport entre les temps de calcul du modèle sans et avec réduction est de 

plusieurs centaines, le tout en s’assurant que la différence entre les températures simulées pour 

les deux modèles était inférieure à l’incertitude expérimentale sur la température, et ce dans une 

vaste gamme de conductivité. 

Les perspectives sont les suivantes. À court terme l’utilisation du modèle réduit doit servir 

à l’estimation de la diffusivité du métal à l’état liquide. À moyen et long terme il est envisagé 

de modifier le modèle afin de réaliser l’identification simultanée de la conductivité et de la 

capacité thermique du métal liquide. 
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Résolution des transferts de chaleur par
Monte-Carlo dans une géométrie urbaine lors
d’une vague de chaleur
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3Laplace, INP/Université de Toulouse/CNRS, Toulouse
4Méso-Star, Longages
5CNRM, Université de Toulouse, Météo-France, CNRS, Toulouse
∗(auteur correspondant : cyril.caliot@cnrs.fr)

Résumé - La modélisation des transferts de chaleur dans une géométrie urbaine constitue une
étape clé pour prévoir l’ı̂lot de chaleur urbain, le confort extérieur des piétons et la consom-
mation énergétique des batiments ainsi que pour quantifier l’effet des mesures d’atténuation
et d’adaptation au changement climatique. Une difficulté réside dans le passage à l’échelle
de ces simulations qui doivent intégrer la morphologie urbaine complexe constituée de divers
matériaux. Pour répondre à cet enjeu, une approche probabiliste de la résolution des transferts
de chaleur est présentée qui utilise la méthode de Monte-Carlo connue pour son insensibilité
aux géométries et conditions aux limites complexes. La formulation intégrale est présentée
avec les marches aléatoires pour la conduction et les rayonnements thermique et solaire. Une
validation numérique est présentée dans une application de pont thermique en géométrie
tridimensionnelle. Ensuite, le modèle probabiliste de transfert de chaleur est appliqué à un
scénario de vague de chaleur où sont calculées : la température radiante moyenne extérieure
montrant l’influence des arbres ; et la température moyenne intérieure des murs montrant
l’influence des apports solaires à travers les ouvertures.

Nomenclature

k conductivité thermique
n⃗ normale sortante
h coefficient de transfert de chaleur
I luminance
Ib luminance corps noir
W poids MMC
H irradiance
N nombre d’échantillons
Symboles grecs
α diffusivité thermique

ρ masse volumique ou réflectivité
θd demi angle du disque solaire
Ω angle solide
δb longueur de ré-injection
ϵb épaisseur d’absorption
ω⃗ vecteur direction
λ longueur d’onde
ε émissivité
τ temps

https://doi.org/10.25855/SFT2024-022
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1. Introduction

Le microclimat urbain affecte la santé humaine et la consommation d’énergie parti-
culièrement lors de vagues de chaleur. Dans le contexte du dérèglement climatique, la
croissance de l’urbanisation et de la densité de population augmentent les effets des ca-
nicules. Dans ce contexte, des mesures d’adaptation doivent être trouvées pour limiter la
hausse des températures en ville. L’évaluation numérique de ces mesures d’adaptation
requiert des modèles d’écoulement et de thermique atmosphériques [1]. Pour relever ce
défi, des modèles physiques déterministes sont développés qui peuvent être classés en
trois familles, chacune couvrant différentes échelles spatio-temporelles : les modèles de
canopée urbaine (échelle de la ville), les modèles de microclimat urbain associés aux
modèles énergétiques des bâtiments (échelle du quartier), et les modèles de transfert
de chaleur (échelle du composant). Les modèles de plus grande échelle comprennent
des paramétrisations de modèles à plus petites échelles et sont validés par des mesures
expérimentales dont les incertitudes augmentent avec les échelles spatio-temporelles.
Une méthode numérique sans hypothèse de raccordement des échelles serait alors utile
pour valider les hypothèses et paramétrisations des modèles déterministes.

Récemment, les auteurs de cette communication ont présenté un modèle de ther-
mique probabiliste pour le calcul de températures en milieu urbain en calculant précisément
les flux solaires et en profitant de l’insensibilité de la méthode de Monte-Carlo (MMC)
à la taille et à la complexité des données géométriques et des conditions aux limites [2].
Cette approche repose sur la résolution des transferts couplés par MMC dont le cadre
théorique des transferts de chaleur transitoires et linéaires a été décrit par Tregan et al.
[3] dans des sous-domaines fluides et solides semi-transparents. De plus, la méthode
de Monte-Carlo Symbolique a été proposée par Penazzi et al. [4] pour des situations
de transferts couplés en utilisant le logiciel stardis [5] et les progrès de l’informatique
graphique.

L’objectif principal de cette communication est d’exposer le potentiel de la méthode
proposée à travers l’étude du rôle de l’ombrage des arbres sur le confort thermique
extérieur et celui des apports solaires sur la consommation énergétique durant une vague
de chaleur. L’approche probabiliste étant indépendante du choix de la géométrie, notre
choix s’est tourné vers le quartier de l’INSA Strasbourg pour illustrer l’originalité de
l’approche et utiliser de nouveaux outils de génération de géométrie urbaine.

2. Modèle probabiliste de thermique couplée

Le modèle de transfert de chaleur couplé vise à réaliser, soit un calcul sonde de la
température dans un solide correspondant à une température en un point ou intégrée spa-
tialement et temporellement, soit une image des températures de brillance (équivalente
corps noir) correspondant à la luminance totale d’un pixel. La conduction thermique
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transitoire est résolue dans chaque partie solide du domaine (Eq. 1a) (murs, vitres, sol,
plancher, isolation, etc). Les propriétés thermiques des solides sont considérées uni-
formes et isotropes dans chaque volume limité par une surface. Les solides sont opaques
au rayonnement dans l’infrarouge et seules les vitres sont considérées réfléchissantes et
transparentes dans les longueurs d’onde du flux solaire. Le domaine solide composé de
tous les volumes solides est noté DS . Au temps initial τI , chaque solide est isotherme
à TI (Eq. 1b). La frontière de DS est notée ∂DS qui est divisée en trois parties : inter-
faces solide-solide (∂DS ,S ) ou solide-fluide (∂DS ,F), et à températures connues (∂DS ,D,
condition de Dirichlet) notées TD (Eq. 1c). Pour ∂DS ,S , la continuité du flux conductif
est supposé (Eq. 1d). Sur ∂DS ,F , une condition limite de type Robin (CLR) est définie
(Eq. 1e).



∂

∂t
Ts(x⃗, t) = α∆Ts(x⃗, t), x⃗ ∈ DS , t > τI , (1a)

Ts(x⃗, t) = TI , x⃗ ∈ DS ∪ ∂DS , t ⩽ τI , (1b)
Ts(⃗y, t) = TD(⃗y, t), y⃗ ∈ ∂DS ,D, t > τI , (1c)
ks,1 ∇Ts(⃗y, t) · n⃗1 = ks,2 ∇Ts(⃗y, t) · n⃗2, y⃗ ∈ ∂DS ,S , t > τI , (1d)
ks ∇Ts(⃗y, t) · n⃗ = q̇F (⃗y, t) + q̇R(⃗y, t) + q̇o(⃗y, t), y⃗ ∈ ∂DS ,F , t > τI . (1e)

La CLR comprend les flux : d’échange par convection q̇F , d’échange par transfert ther-
mique radiatif (linéarisé) q̇R et le flux solaire absorbé q̇o (résultant de la somme des flux
absorbés direct et diffus).

q̇F (⃗y, t) = hF (⃗y, t)
[
TF (⃗y, t) − Ts(⃗y, t)

]
, (2)

q̇R(⃗y, t) = hR(⃗y)
[
θR(⃗y, t) − Ts(⃗y, t)

]
, (3)

q̇o(⃗y, t) =
∫ +∞

0
dλ
∫

2π
dΩ(ω⃗)

∣∣∣ω⃗ · n⃗
∣∣∣ ε(⃗y, λ) Io(⃗y, t,−ω⃗, λ). (4)

q̇F (Eq. 2) est donné par la loi de Newton, avec hF le coefficient d’échange par convec-
tion avec de l’air à température TF (TF ≡ TF,e pour l’air extérieur et TF ≡ TF,i pour l’air
intérieur). Par la suite, les températures d’air seront supposées connues bien qu’il soit
envisageable d’ajouter un modèle de température intérieure. q̇R (Eq. 3) étant linéarisé,
sa formulation ressemble à Eq. 2 mais fait intervenir une température radiative, θR, qui
est inconnue. θR représente une moyenne des températures radiatives sur l’hémisphère
([3, 4, 6]). Le flux solaire absorbé est aussi une inconnue et dépend du temps, de la
géométrie et des propriétés radiatives des matériaux environnants. Les calculs de q̇R et
q̇o nécessitent de résoudre l’équation de transfert radiatif en milieu transparent entre
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parois opaques, Eq. 5a, avec sa condition limite, Eq. 5b :


ω⃗i · ∇I(x⃗, ω⃗i, λ) = 0 , x⃗ ∈ DF , (5a)
I (⃗yi,−ω⃗i, λ) = ε(⃗yi+1,−ω⃗i, λ) Ib(⃗yi+1, λ) +∫

2π
dΩ(ω⃗i+1) ρ′′(⃗yi+1,−ω⃗i| − ω⃗i+1, λ)×
|ω⃗i+1 · n⃗i+1| I (⃗yi+1,−ω⃗i+1, λ) , y⃗ ∈ ∂DS ,F . (5b)

La plupart des surfaces sont diffuses (lambertiennes) (DL
S ,F , Fig. 1b). Seules les vitres

sont spéculaires (DF
S ,F). La résolution du modèle de transfert de chaleur (Eqs. 1a-1e)

est couplée à la résolution de l’équation de transfert radiatif (Eqs. 5a-5b). Tregan et al.
[3] ont montré qu’un calcul sonde Monte-Carlo consiste à échantillonner des chemins
représentant des marches aléatoires conductives et radiatives qui explorent le domaine
en remontant le temps jusqu’à atteindre une source. La figure 1a représente de tels che-
mins connectés à une interface solide-fluide. En effet, la connexion entre les marches
aléatoires ([3, 4, 6, 2])) conductives et radiatives est réalisée par la probabilisation de
la CLR (Eq. 1e, Fig. 1a). Le flux solaire absorbé a été calculé par une technique de
double randomisation de q̇o, proposée par Caliot et al. [2] et illustrée dans la figure 1b.
Si Ts(⃗y0, t0) est la température à estimer (avec y⃗0 ∈ ∂DS ,F et t0 > τI), l’algorithme de

(a) (b)

Figure 1 : Marches aléatoires conductives (a) et radiatives (b) pour estimer Ts(⃗yi)

MMC échantillonnera N réalisations du poids de MMC, Wk, pour construire une esti-
mation T̃s de Ts, ainsi que son erreur standard associée :

Ts(⃗y0, t0) ≈ T̃s(⃗y0, t0) =
1
N

N∑

k=1

Wk, σ̃T̃s
=

1√
N

√√
1
N

N∑

k=1

W2
k − T̃ 2

s (⃗y0, t0). (6)
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Comme présenté dans [2], le poids MMC s’écrit :

Wk (⃗y0, t0) = H(tn ⩽ τI) TI + H(tn > τI)
{
H(⃗yn ∈ ∂DS ,D) TD(⃗yn, tn) +

H(⃗yn ∈ ∂DS ,F) TF (⃗yn, tn) + H(⃗yn ∈ ∂Dsky) Tsky(⃗yn, ω⃗n, tn)
}
+Wo,k,

(7)

avec n l’indice de fin du chemin après n sauts de la marche aléatoire (conductive et
radiative) et H(·) une fonction test. Sa valeur vaut l’unité si la condition est vraie et zéro
si elle n’est pas respectée. L’expression du poids MMC (Eq. 7) inclut la gestion de la
condition initiale par le premier test. Si la condition initiale n’est pas atteinte, des tests
supplémentaires sont réalisés pour identifier la source rencontrée à la fin des chemins :
soit une frontière solide à température connue (Eq. 1c), soit une contribution du fluide
ou de la température radiative du ciel. La contribution associée à l’absorption de flux
solaire est donnée par Wo,k qui représente une réalisation des flux solaires absorbés
directs et diffus (méthode de double randomisation [2]) pour chaque visite de CLR par
la marche aléatoire mixte (conductive et radiative). Une validation numérique du modèle
est exposée dans [2] en considérant des problèmes de conduction transitoires 1D (mur
monocouche et bicouche) et 3D (pont thermique avec isolation) ainsi qu’une situation
de transfert radiatif en géométrie urbaine. Les temps de calcul dépendent du nombre de
réalisations, des types de chemins parcourus par les marches aléatoires et de la distance
(spatio-temporelle) qui sépare la sonde des sources. Les valeurs de temps de calcul
observées lors de l’éxécution de l’algorithme MMC (programmé avec les bibliothèque
du star-engine [7]) sont comprises entre 100 et 1000 microsecondes par réalisation sur
un seul thread (CPU Intel® Core™ i9-9900K CPU @ 3.60GHz × 16).

3. Résultats en scénario de vague de chaleur

Les conditions météorologiques de la vague de chaleur ainsi que la géométrie urbaine
contenant des arbres sont représentées dans la figure 2 avec les paramètres dans le ta-
bleau 2. Les grandeurs caractéristiques à calculer sont la température radiative moyenne
(TRM) et la consommation énergétique. La TRM est utilisée dans de nombreux indica-
teurs de confort extérieur des piétons. Elle définit une température radiative équivalente
de l’environnement vue par une surface (ici un mannequin, S b) :

T R,b(t) =
[ 1
σS B S b

∫

S b

dA(⃗y0) Hb(⃗y0, t)
] 1

4

, (8)

avec la surface du mannequin représentée dans la figure 2a et l’expression de l’irradiance
(infrarouge et solaire) sur cette surface est donnée par :

Hb(⃗y0, t) =
∫ +∞

0
dλ
∫

2π
dΩ(ω⃗0) |ω⃗0 · n⃗0| I (⃗y0, t,−ω⃗0, λ).
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Material
λs ρs Cp,s d ρo ρR

(W m−1 K−1) (kg m−3) (J kg−1 K−1) (m) or (n, k) or (n, k)

béton plein ext. 1.8 2400 1000 0.3 0.8 0.2
isolant PSE int. 0.035 20 1300 0.1 0.8 0.2
sol 1 1300 1900 10 0.5 0.2
simple vitrage 1 2500 900 0.005 (1.52, 0) (1.7, 0.636)

Tableau 1 : Propriétés thermiques et épaisseurs des matériaux

La figure 2 illustre l’environnement thermique du mannequin par une projection de
Mollweide sur un disque. Ce rendu infrarouge est obtenu en calculant θR avec MMC
(résolution image 300x300, N = 103) à 13h le premier jour du scénario de vague de
chaleur. La figure 3a montre l’évolution temporelle de la TRM moyennée sur la sur-

TI Tr TF,i Tg Tb TF,e Tsky

scénario 305.211 298.15 298.15 283.15 300.15 Fig. 2b TF,e − 20

de vague S i S b hF θd N δb ϵb
de chaleur (m2) (m2) (W m−2 K−1) (rd) (-) (mm) (mm)

168645 1.77 10 4.65 × 10−3 105 2 0.5

Tableau 2 : Températures et paramètres pour le scénario de vague de chaleur

face du mannequin (T̃ R,b). Les résultats sont exprimés avec un intervalle de confiance
supérieur à 99.7 % (± 3σT̃ R,b

). Les arbres produisent une réduction de la TRM durant
les heures les plus chaudes de la journée, mais limitent aussi le refroidissement ra-
diatif nocturne. En effet, les arbres ombragent le sol et diminuent sa température en
journée. Par contre la nuit, les échanges radiatifs entre le sol et les arbres sont plus
faibles qu’entre le sol et le ciel. La présence des arbres limite donc le refroidissement
radiatif du sol la nuit. Pour calculer la consommation énergétique dans ce scénario
de vague de chaleur, le système de climatisation des pièces intérieures devrait être si-
mulé. Mais, dans cette étude, seule la température de surface des murs intérieurs sera
calculée (T s,i). En effet, si on considère un système de climatisation maintenant la
température de l’air intérieur constante (TF,i, Tab. 2), sa consommation d’énergie sera
proportionnelle (au premier ordre) à l’écart entre TF,i et la température moyenne des
murs intérieurs T s,i (sans compter le renouvellement d’air intérieur). Le calcul de T s,i

prend en compte les apports de chaleur par le rayonnement solaire qui traverse les vitres
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(a) Géométrie Bd de la Victoire et mannequin (b) Données météorologiques

(c) Environnement thermique avec arbres (d) Environnement thermique sans arbre

Figure 2 : Données du scénario et projection de Mollweide des θR (K)

(a) TRM mannequin, T̃ R,b (K) (b) Température de parois internes, T̃ s,i (K)

Figure 3 : Evolutions temporelles de températures moyennes et intervalles de confiance
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des fenêtres. La figure 3b donne les calculs horaires par MMC de T̃ s,i avec et sans
la prise en compte des apports solaires par les ouvertures. Durant le premier jour, les
bâtiments à la température initiale refroidissent. Après cette période pilotée par l’iner-
tie thermique des bâtiments, un comportement périodique de T̃ s,i est observé. Sans les
apports solaires, les températures moyennes des parois sont réduites mais conservent
la même périodicité temporelle. Lorsque les apports solaires entrent dans le calcul, les
intervalles de confiance peuvent atteindre des valeurs importantes. Cet effet est bien
connu en présence de parois spéculaires et lorsqu’on utilise une technique de séparation
du flux solaire en flux directs et diffus. Lors du calcul du flux diffus il arrive rarement
qu’un miroir réfléchisse le soleil et dans cet évènements rare la valeur du poids MMC
est plusieurs ordres de grandeurs plus importantes que les autres. Un remède est l’aug-
mentation du nombre de réalisations ([8]).

4. Conclusion

Le modèle probabiliste de transferts thermiques couplés incluant la contribution du
flux solaire a été présenté et mis en oeuvre dans un scénario de vague de chaleur et pour
une géométrie représentant le quartier de l’INSA de Strasbourg incluant de nombreux
arbres. La discussion a porté sur : (1) l’influence des arbres sur la température radiative
moyenne diurne et nocturne ; (2) l’effet des apports solaires sur la température des parois
intérieures ; (3) l’augmentation de variance détectée et causée par des événements rares.
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Résumé - Un modèle de propagation du rayonnement avec fluorescence pour la quantification
de biomarqueurs en neurochirurgie est proposé dans cette étude et simulé avec la méthode de
Monte-Carlo. Ce modèle s’appuie sur l’équation de transfert radiatif dans laquelle est ajouté un
terme source tenant compte de l’émission par fluorescence, et qui va impliquer un couplage en-
tre les équations définies à la longueur d’onde d’absorption par le fluorophore, et aux longueurs
d’onde d’émission fluorescente. Des mesures de spectroscopie de fluorescence sur fantômes
optiques ont permis de valider expérimentalement l’approche proposée.

1 Introduction
L’utilisation de l’imagerie médicale dans le diagnostic et la prise en charge des patients prend
une place de plus en plus importante en neurochirurgie. En particulier, l’imagerie per-opératoire
(dans le bloc opératoire chirurgical) se développe fortement et pose de nombreux problèmes
scientifiques, techniques et expérimentaux dans un champ de recherche pluridisciplinaire aux
frontières de la physique et de la médecine.

Le gliobastome multiforme est une tumeur cérébrale grave qui représente la large majorité
des tumeurs malignes du cerveau [1]. Ce sont des tumeurs cérébrales généralement très agres-
sives. Le traitement standard pour les patients est une chirurgie d’exérèse tumorale complète,
suivie par des traitements de radiothérapie et chimiothérapie. Cependant ces traitements ne per-
mettent pas une guérison définitive car une récidive est presque toujours inévitable, la plupart
du temps (85% des cas) sur le site de la précédente opération [2].

L’enjeu de la chirurgie est de maximiser la résection de la tumeur, afin de laisser le moins
possible de cellules cancéreuses et retarder ainsi le développement du gliome et la récidive.
Dans la pratique cet enjeu se traduit par la capacité à discerner les cellules tumorales, y compris
les infiltrations et la marge tumorale, des tissus cérébraux sains. Le problème est double car
il faut d’une part retirer le plus possible de cellules tumorales et d’autre part limiter le plus
possible les éventuels dégâts causés aux tissus sains. En effet, ces tumeurs peuvent être situées
à proximité ou à l’intérieur d’aires fonctionnelles importantes du cerveau dont la résection peut
causer des déficits sévères, faisant de l’exérèse chirurgicale une opération lourde.

En plus d’être situées au contact direct des tissus sains, les tissus tumoraux ont un aspect
semblable et la marge tumorale en particulier peut être indiscernable à l’œil nu. Cet obstacle
motive l’utilisation de techniques per-opératoires pour guider la différentiation des tissus pen-
dant la résection. La technique la plus utilisée est celle du guidage par fluorescence. Il s’agit
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en principe d’utiliser un biomarqueur fluorescent s’accumulant dans les cellules tumorales et
non dans les cellules saines. Cela permet au chirurgien de repérer plus facilement à l’œil nu les
tissus cancéreux car ils fluorescent. Le biomarqueur couramment utilisé est la molécule de pro-
toporphyrine IX (PpIX). Il s’agit d’une molécule naturellement présente dans le corps en tant
que molécule précurseure de l’hémoglobine. Elle ne s’accumule pas dans le cerveau, sauf dans
les cellules tumorales. Cette molécule est fluorescente et émet une lumière rouge lorsqu’excitée
par un rayonnement bleu [3]. Pendant l’opération, le chirurgien a la possibilité d’éclairer le
cerveau du patient à l’aide d’une lumière bleue, provoquant la fluorescence de la PpIX et lui
permettant de voir les tissus dans lesquels elle s’accumule, émettant une lumière rose ou rouge.

Bien que l’efficacité du guidage par fluorescence soit reconnue et que ces méthodes fassent
partie du protocole standard au niveau clinique [4], elles ne constituent pas une solution pleine-
ment satisfaisante. En effet les glioblastomes sont des tumeurs infiltrantes. Les zones infiltrées
sont un mélange de tissus tumoraux et sains, or l’émission fluorescente de la PpIX est unique-
ment due aux cellules tumorales et subit des phénomènes délétères pour sa détection lors du
passage dans des zones saines (absorption, diffusion). Par conséquent seules les cellules tu-
morales directement exposées sont visibles par fluorescence et il y a un risque de laisser une
infiltration indétectée. De plus, l’émission fluorescente est corrélée à la concentration en cel-
lules tumorales. Cela signifie que si le centre de la tumeur émet un signal fluorescent visible à
l’œil nu, les marges tumorales émettent un signal bien plus faible car elles contiennent moins
de cellules tumorales. Ainsi le problème de la délimitation du gliome demeure. A cause de
ces limitations la problématique initiale, à savoir la capacité à discerner la marge tumorale des
tissus sains, reste en grande partie irrésolue. Il s’agit d’un obstacle principal au traitement neu-
rochirurgical des gliomes et il concentre donc une grande partie de la recherche dans ce type de
traitements.

En ce qui concerne la neurochirurgie guidée par fluorescence, une piste des plus explorées
est la spectroscopie de fluorescence. L’objectif est de compléter la méthode qualitative que con-
stitue l’observation visuelle du chirurgien par des méthodes quantitatives, en visant notamment
la quantification des biomarqueurs comme la PpIX. Une telle quantification pourrait permettre
de caractériser un tissu tumoral par sa concentration en PpIX même quand la fluorescence est
invisible à l’œil nu [5, 6]. Cette problématique se partage entre le développement de nouveaux
outils pour mesurer la fluorescence dans les tissus biologiques et la mise au point de modèles
théoriques afin de pouvoir interpréter ces données et produire des estimations quantitatives des
biomarqueurs à partir de mesures de spectroscopie de fluorescence, ainsi que de modèles perme-
ttant de produire une estimation sur la nature du tissu (par exemple la concentration en cellules
tumorales) à partir de cette quantification des biomarqueurs.

Toutefois, pour quantifier ces biomarqueurs, il est nécessaire de modéliser et de simuler
la propagation de la lumière et le phénomène de fluorescence dans le cerveau. Celui-ci est
composé de matière grise et de fluorophores agglomérés dans les cellules tumorales uniquement
et constitue donc un milieu hétérogène complexe. L’objectif de cette étude est de modéliser les
transferts radiatifs avec fluorescence dans ce contexte de quantification de biomarqueurs de la
marge tumorale du gliome. Des acquisitions expérimentales sur des fantômes optiques simulant
les propriétés du cerveau sont effectuées pour valider les résultats des simulations.
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2 Modélisation des transferts radiatifs avec fluorescence dans
le cerveau

2.1 Fluorescence de la protoprophyrine IX
Une espèce chimique fluorescente peut sous certaines conditions changer d’état électronique en
absorbant un rayonnement électromagnétique (dit d’excitation). Par exemple, une molécule flu-
orescente peut absorber des photons et se trouver ensuite dans un état électroniquement excité.
Cet état n’est pas stable et la molécule retourne après un certain temps à son état d’équilibre, de
plus basse énergie. C’est en retournant à cet état de plus basse énergie qu’un nouveau photon
est émis (rayonnement de fluorescence) et c’est cette désexcitation électronique associée à cette
émission qui est appelée fluorescence. Une molécule présentant cette propriété est appelée flu-
orophore. Il s’agit d’un phénomène très rapide, les molécules fluorescentes restant toujours très
peu de temps dans leur état excité.

Les propriétés d’un fluorophore sont décrites par son spectre d’absorption, son spectre
d’émission et son rendement quantique. Parmi les photons absorbés par un fluorophore, tous
ne provoquent pas d’émission fluorescente. En moyenne, il faut qu’un fluorophore absorbe un
certain nombre de photons (à la longueur d’onde λx pour émettre un seul photon de fluorescence
(à une longueur d’onde λF supérieure à λx). Le rendement quantique photonique ηλx→λF est
défini comme l’inverse de ce nombre, soit le nombre moyen de photons émis par fluorescence
par rapport au nombre de photons absorbés.

La molécule de PpIX peut se trouver sous deux formes dans les tissus cérébraux, dans des
proportions dépendantes du microenvironnement dont le pH). La forme PpIX634 domine à des
pH plus acides que la forme PpIX620. Ces deux formes de PpIX ont un spectre d’émission
différent, mais également un spectre d’absorption et des rendements quantiques différents (voir
figure 1).

Figure 1: Spectres d’absorption et d’émission fluorescente de la PpIX620 (en bleu) et de la
PpIX634 (en orange). Les spectres d’absorption sont donnés entre 350 nm et 800 nm pour cou-
vrir la plage d’excitation et celle de réémission. Les spectres d’émission ne sont donnés qu’entre
600 nm et 800 nm car la réémission peut être considérée nulle pour des longueurs d’onde en-
dehors de cette plage spectrale. L’absorption est donnée en L.mol−1.cm−1. L’émission est
normalisée et exprimée en unités arbitraires pour comparer la forme des spectres.

Au niveau théorique, cela imposera de considérer deux fluorophores et non un seul, chacun
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avec un ensemble de propriétés.Au niveau expérimental, la difficulté vient de la réalisation de
fantômes optiques en maîtrisant la concentration de chacune des deux formes, car si l’on peut
facilement contrôler la concentration totale le rapport de prédominance entre les deux formes
ne peut être contrôlé que de façon indirecte par l’acidité de la solution.

2.2 Modélisation des transferts radiatifs avec fluorescence
La modélisation des transferts radiatifs avec fluorescence dans le cerveau s’appuie sur l’équation
de transfert radiatif dans laquelle un terme source modélisant la fluorescence est ajoutée. Ce
terme source implique un couplage entre les équations définies aux longueurs d’onde d’absorption
des photons λx (aussi appelée longueurs d’onde d’excitation) et de longueur d’onde de fluores-
cence λF .

u ·∇Iλx(x,u) = −βλx(x)Iλx(x,u)+σλx(x)
∫

4π
pλx(x,u|u′)Iλx(x,u

′) du′ (1)

u ·∇IλF (x,u) = −βλF (x)IλF (x,u)+σλF (x)
∫

4π
pλF (x,u|u′)IλF (x,u

′) du′

+ηλx→λF κλx→λF

∫

4π

1
4π

Iλx(x,u
′) du′ (2)

La première équation régit la propagation du rayonnement à la longueur d’onde d’excitation
λx, donc du rayonnement issu de la source. Ce n’est autre qu’une ETR classique pour un milieu
absorbant, diffusant et non-émettant (de coefficient d’extinction βλx = κλx +σλx où κλx et σλx

sont respectivement les coefficients d’absorption et de diffusion à la longueur d’onde λx) et de
fonction de phase pλx(x,u|u′). Seul le rayonnement absorbé par des fluorophores peut donner
lieu à une réémission, or il y a des absorbeurs non fluorescents dans le milieu. On définit donc un
coefficient d’absorption avec réémission κλx→λF et un coefficient d’absorption sans réémission
κ0

λx
, tels que leur somme soit égale au coefficient d’absorption total κλx = κ0

λx
+κλx→λF

La seconde équation régit les transferts radiatifs pour la longueur d’onde de réémission
ou de fluorescence λF . Outre les termes d’atténuation et de diffusion entrante (deux premiers
termes de droite, similaires à ceux de la première équation), on a un terme source de plus,
qui représente la fluorescence et qui dépend du rendement quantique ηλx→λF et du coefficient
d’absorption κλx→λF des fluorophores à la longueur d’onde d’excitation. Le terme de fluores-
cence fait apparaître une moyenne sur 4πsr car l’émission fluorescente est isotrope.

Ce système n’a que deux équations, une ETR pour la longueur d’onde d’excitation et une
pour la longueur d’onde de réémission. Or si la source d’excitation (un laser dans notre étude)
est bien considéré monochromatique, la fluorescence ne l’est pas. Toutefois, la deuxième équa-
tion est identique pour n’importe quel λF du spectre de réémission.

2.3 Résolution par la méthode de Monte-Carlo
La méthode de Monte-Carlo est utilisée pour résoudre le système d’équations 1 et 2. L’algorithme
est un algorithme classique de résolution de l’ETR dans lequel on ajoute les évènement de flu-
orescence. Ainsi, dans la simulation d’un trajet optique, à chaque position de collision, il peut
s’agir d’une absorption définitive, d’une diffusion ou d’un évènement de fluorescence. Les
probabilités d’occurence de chaque collision sont définies par :

Pabs =
κ0

λx

βλx

; Pdi f f =
σλx

βλx

; Pf luo =
κλx→λF

βλx

(3)
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Ces termes représentent respectivement les probabilités d’absorption, de diffusion et de fluores-
cence. Dans un tel algorithme, un évènement de fluorescence a pour conséquence un change-
ment de la longueur d’onde du rayon suivi (voir figure 2). On échantillonne alors la nouvelle
longueur d’onde selon le spectre d’émission de la PpIX. Si l’algorithme compte deux fluo-
rophores comme les formes PpIX620 et PpIX634, on échantillonne alors une forme selon leurs
proportions respectives.

•x3

•x2

•x1

Iλx(x0,u0) I0
λx

•x3,1

Figure 2: Schéma d’un trajet optique simulé par l’algorithme Monte-Carlo. Ici, une fluorescence
a lieu au point x3, où l’on change de longueur d’onde. Ensuite le chemin (en rouge sur le
schéma) est poursuivi jusqu’à sortir du milieu. Toutefois, l’algorithme peut stopper en amont si
une absorption a lieu auparavant.

3 Mesures de spectroscopie de fluorescence sur fantômes
Des manipulations sur fantômes optiques ont été effectuées afin d’obtenir des données in vitro
pour une configuration expérimentale reproductible par simulation. Ces fantômes optiques ont
les mêmes propriétés d’absorption et de diffusion que le cerveau humain dans la plage fréquen-
tielle d’intérêt (visible et proche IR). Les fantômes optiques considérées sont des solutions dont
la composition met en jeu les éléments suivants :
- Un solvant, le PBS (phosphate-buffered saline). Il s’agit d’une solution aqueuse, considérée
transparente dans notre cas d’étude.
- Un fluorophore, la protoporphyrine IX. On utilise une solution de concentration connue de
PpIX (1,2.10−3 mol/L) qui est a priori uniquement sous la forme PpIX634. Cependant, une
fois dans la solution, la PpIX s’équilibre en fonction du pH entre ses deux formes PpIX620 et
PpIX634. Ses propriétés de fluorescence et d’absorption sont connues. Sa diffusion est consid-
érée négligeable.
- Un absorbeur, de l’encre de Chine : elle est noire et présente une forte absorption. Dans notre
étude, l’intérêt est de simuler un phénomène d’absorption car les tissus cérébraux sont assez
absorbants et la PpIX n’est qu’un absorbeur minoritaire. Les propriétés de diffusion de l’encre
de chine sont également négligées.
- Un diffuseur, des intralipides. Il s’agit d’émulsions de lipides reproduisant les propriétés de
diffusion des tissus biologiques.
- Une base, l’hydroxyde de sodium ou soude (NaOH) en solution aqueuse. La soude permet
de modifier l’acidité du mélange et favorise la prédominance de la forme PpIX620 de la proto-
porphyrine. La solution mère de soude utilisée était à une concentration valant 1, 0 mol/L. Les
propriétés optiques de cette solution sont également négligeables, elle est considérée transpar-
ente comme le solvant PBS.
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Le protocole de mesure de spectroscopie de fluorescence est assez simple. Une sonde à tête
métallique à la surface de laquelle se trouvent les ouvertures des fibres optiques d’excitation et
de collection est plongée dans le fantôme liquide, placé dans un bécher sur un agitateur. La
fibre d’excitation est reliée à une source laser. L’autre fibre de collection est reliée à un spec-
trophotomètre. Au moment de réaliser la mesure, le laser émet un signal d’intensité contrôlée
qui provoque la fluorescence de la PpIX contenue dans l’échantillon, une partie de ce signal de
fluorescence est capté par la fibre de collection et est transmis au spectrophotomètre qui enreg-
istre le spectre mesuré entre 400nm et 800nm. Le signal mesuré est donc un signal rétrodiffusé.
L’émission du laser et l’acquisition par le spectromètre durent 200ms et sont synchronisées
car les phénomènes de propagation de la lumière et de fluorescence ont lieu à des échelles de
temps négligeables. Chaque mesure est un enregistrement de deux séries de cinq acquisitions
de 200ms chacune (soit 10 spectres par mesure), une série avec le laser émettant autour d’une
longueur d’onde centrale de 385nm et l’autre série à 405nm. Les mesures sont réalisées dans
l’obscurité afin de n’avoir aucune autre source de lumière que le laser.

4 Résultats

4.1 Validation du modèle de transfert radiatif avec fluorescence
La validation de l’incorporation du phénomène de fluorescence au modèle radiatif est faite à
l’aide du problème présenté par Farrell et Patterson dans [7] dans lequel on considère un milieu
semi-transparent, semi-infini, homogène et fluorescent à une excitation par une source cohérente
monochromatique et d’étendue infinie. L’émission fluorescente est également monochroma-
tique. Les auteurs présentent une solution analytique s’appuyant sur une approximation de la
diffusion. La figure 3 présente une comparaison des résultats obtenus à partir de la solution

Figure 3: Comparaison des solutions obtenues par simulation Monte-Carlo avec le modèle ana-
lytique de [7]. Les propriétés optiques du milieu sont : σλx = 1,4, κλx→λF = 0,005, κ0

λx
= 0,015,

σλF = 1, κλF = 0,009 et ηλx→λF = 1. Les coefficients d’absorption et de diffusion sont en
mm−1.

analytique du problème simplifié et les résultats de simulation avec fluorescence. Les résultats
de simulation reproduisent de façon satisfaisante la solution analytique dans ce cas d’étude.
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4.2 Problème à une forme de protoporphyrine
La modélisation de la fluorescence dans un fantôme optique aux propriétés connues en sup-
posant qu’il ne contient qu’une seule forme de fluorescence est le cas d’étude le plus simple
pour une validation expérimentale. De plus, ce problème est intéressant car il n’est pas im-
possible d’observer une seule forme de protoporphyrine expérimentalement. Dans certaines
régions des glioblastomes la forme PpIX634 domine très largement et la forme PpIX620 peut
être indiscernable.

Une mesure de spectre sur le fantôme optique C05 semble traduire la présence dans la so-
lution de la forme PpIX634 seule. Le spectre de ce fantôme sert donc de référence ici pour la
validation des résultats de simulations (voir figure 4). Le spectre produit par la simulation con-
serve une forme très proche du spectre mesuré. La différence d’amplitude entre l’expérience et
la simulation traduit le facteur de calibration regroupant les inconnues (erreur sur la puissance
du laser en sortie de fibre, mauvaise connaissance de la valeur du rendement quantique de la
PpIX634 dans ce mélange).

Figure 4: Comparaison du résultat de la simulation (algorithme de Monte-Carlo analogue clas-
sique) avec la mesure expérimentale (convertie en µW/nm). Le troisième spectre correspond au
signal de la simulation multiplié par le rapport des intégrales, dans le seul but de comparer la
forme des spectres. La composition en volume du fantome C05 considéré est 50mL de PBS,
0.5mL de solution de PpIX, 0,005mL d’encre de Chine et 0,2mL d’intralipides (il n’y a pas de
base).

5 Conclusion
Un modèle de transfert radiatif avec fluorescence est présenté dans cette étude. Des simulations
avec la méthode de Monte-Carlo ont notamment été validé avec des spectres de fluorescence
expérimentaux mesurés sur des fantômes optiques avec une seule forme de portoporphyrine.
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Nos prochains travaux porteront sur l’étude expérimentale et numérique de fantômes avec les
deux formes de protoporphyrine PpIX620 et PpIX634. Un des objectifs sera d’identifier à
partir des spectres mesurés les rendements quantiques et/ou les concentrations en PpIX620 et
PpIX635. Des méthodes de Monte-Carlo symbolique [8, 9] pourront en particulier aider à
l’identification des concentrations des biomarqueurs fluorescents.
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Résumé - Plusieurs modèles de microclimat urbain ont été développés ces dernières décennies, leur
intercomparaison et leur validation restent cependant un enjeu de recherche. Cette contribution propose
une méthodologie en deux étapes pour répondre à cet enjeu, basée sur deux cas d’étude : un cas d’étude
académique idéal, puis un cas réel disposant des mesures effectuées dans le cadre de la campagne
CAMCATT. Cette méthodologie a été appliquée pour quatre modèles de microclimat urbain : MATHIS,
SOLENE-Microclimat, SOLENE-SUSHI et TRABOULE-ProLB, et permet d’identifier les capacités
des modèles, leur similarités et leurs différences. Elle apporte donc un premier élément de réponse à
l’enjeu décrit et sera amenée à être enrichie et appliquée plus largement à l’avenir.

1. Introduction

Dans le contexte actuel où les conséquences du réchauffement climatique et du développement
urbain, telles que les surchauffes urbaines, doivent être maı̂trisées, la compréhension et la
connaissance des phénomènes impactant la thermique urbaine est un prérequis. Par ailleurs, la
modélisation et la simulation numériques peuvent fournir une aide à la décision dans l’établissement
de stratégies d’adaptation aux surchauffes urbaines et d’atténuation de leurs impacts négatifs.
Différents modèles de microclimat urbain sont actuellement développés et améliorés. Cepen-
dant, leur qualification ou leur validation reste une tâche très difficile en raison du manque
de méthodologie et de données disponibles. La communauté des chercheurs en modélisation
énergétique des bâtiments a proposé un cadre de validation complet, le BESTEST [1], mais
aucune proposition de ce type n’a été faite pour la modélisation du microclimat urbain. Dans
le cadre du projet ANR DIAMS, nous proposons une méthodologie pour engager une telle ap-
proche et une première mise à l’épreuve de la démarche suggérée, en nous concentrant sur les
modèles dédiés à l’échelle du quartier.

2. Méthodologie

La méthodologie développée a pour but de permettre la comparaison de modèles de micro-
climat urbain très différents de par leurs objectifs d’utilisation et leurs résolutions temporelle et

https://doi.org/10.25855/SFT2024-027
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spatiale. Pour cela, une démarche de complexification progressive des cas étudiés est adoptée.
La première étape considère un cas académique dans des configurations entièrement définies
afin de mettre en évidence les différences induites par les approches de modélisation employées,
et donc leurs avantages et inconvénients respectifs. La seconde étape consiste à confronter les
résultats des simulations microclimatiques avec des mesures et observations faites sur une scène
urbaine réelle. Cette comparaison est effectuée sur la base d’un ensemble de données acquis lors
de la campagne de mesures CAMCATT-AI4GEO [2] menée dans la ville de Toulouse en juin
2021.

2.1. Cas d’étude académique

La géométrie de la rue canyon idéale présentée Figure 1 se compose de deux bâtiments
parallélépipèdes rectangles de 70m de longueur et de 10m de hauteur, positionnés sur un sol
dégagé et espacés de 10m afin d’obtenir un rapport d’aspect de 1.

Bât A

Mur A

Toit A

Mur B

Bât B
z

x

10 m

10 m

Sol N

(a) Vue de face

Toit A

Sol

Bât B

Bât A

x

y

Mur A

Mur B

N

70 m

(b) Vue de dessus

Figure 1 : Géométrie et dimensions de la rue canyon idéale.

Une procédure permettant d’étudier les différents phénomènes physiques mis en jeu, à sa-
voir le rayonnement solaire et infrarouge thermique, l’aéraulique, et la conduction et le stockage
thermique dans les parois/sol, a été élaborée à travers la définition de huit configurations d’étude
représentées sur la Figure 2. Pour toutes les configurations, les propriétés optiques et thermiques
des parois sont définies selon des valeurs réalistes. Les données météorologiques utilisées pro-
viennent de la station météorologique de Dijon sur la période du 13/07/22 au 18/07/22. Dans
les cas où la conduction dans les parois est prise en compte, la température de surface intérieure
dans les bâtiments est fixée à 25 ◦C et la température du sol à 2m de profondeur est fixée à
25 ◦C.
Les trois premières étapes de la procédure consistent à étudier indépendamment le rayonnement
solaire, le rayonnement infrarouge et l’aéraulique. Pour le rayonnement solaire, trois instants
sont choisis correspondant à des moments types de l’ensoleillement sur la journée du 18/07/22 :
le matin à 6h30 (UTC), à la mi-journée à 12h30 (UTC), et en fin de journée à 17h30 (UTC).
Pour l’étude du rayonnement infrarouge, les températures de surface sont fixées et un instant
d’étude est choisi : le 18/07/22 à 12h30 (UTC). Enfin, l’aéraulique est considérée isotherme
et en régime permanent. Pour chacune de ces trois étapes, deux configurations sont définies,
permettant de faire varier un paramètre :

— Pour le rayonnement solaire (A2) : l’albédo des surfaces
— Pour le rayonnement infrarouge (B2) : la température de surface
— Pour l’aéraulique (C2) : l’orientation et l’intensité du vent en entrée du domaine.
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Enfin, la dernière étape tient compte de l’ensemble des phénomènes en considérant dans la
configuration D1 une approche simplifiée pour l’aéraulique avec l’utilisation d’un coefficient
d’échange convectif fixé, et dans la configuration D2 l’utilisation des modèles complets, faisant
notamment intervenir de la CFD (Computational Fluid Dynamics). Une période de sept jours
est étudiée (du 13/07/2022 au 19/07/2022), sur laquelle des données météorologiques au pas de
temps horaire sont considérées.

Ray. Solaire Ray. Infrarouge

A1

D1 D2

A2 B1 B2 C1

Aéraulique

Thermique parois

C2

6h30, 12h30, 17h30 12h30 régime permanent

7 jours, dynamique

Figure 2 : Huit configurations étudiées (A1, A2, B1, B2, C1, C2, D1, D2) pour l’analyse du rayonnement
solaire et infrarouge, de l’aéraulique et de la thermique du solide. Les heures sont données en UTC et
correspondent au 18/07/2022.

2.2. Cas d’étude réel instrumenté : CAMCATT

Dans le cadre de la campagne de mesure CAMCATT-AI4GEO [2], les conditions microcli-
matiques d’une zone résidentielle située sur le site de l’ONERA à Toulouse ont été mesurées
grâce à l’instrumentation de trois bâtiments représentatifs d’une rue canyon (voir Figure 3).
50 iButtons ont été disposés sur les différentes façades et toitures et permettent de mesurer
les températures de surface sur la période du 08/06/2021 au 16/06/2021 à une fréquence de
5min. Egalement, des mesures de LST par caméra infrarouge aéroportée ont été réalisées le
15/06/2021 à 11h30. Par ailleurs, la plupart des propriétés des matériaux ont pu être mesurées
lors de cette campagne. Enfin, les données météorologiques de la station météorologique Paul
Sabatier, très proche des bâtiments étudiés, sont utilisées pour le rayonnement infrarouge et
les températures et vitesses d’air. Les données concernant le rayonnement solaire sont issues
de la station météopole, située sur le site de MétéoFrance à Toulouse. Dans les bâtiments,
une température d’air fixé à 27 ◦C est considérée avec un coefficient d’échange convectif de
4Wm−2K−1, en accord avec les températures intérieures moyennes issues de la campagne de
mesure. Dans le sol, la température à 2m de profondeur est fixée à 15 ◦C, correspondant à la
moyenne de la température du sol mesurée à cette profondeur sur la période d’étude.

Toujours dans une démarche de complexification progressive et à l’image de la dernière étape
du cas académique, la procédure d’étude du cas réel consiste à tenir compte de l’ensemble
des phénomènes de transfert thermique en considérant dans un premier temps une approche
simplifiée pour l’aéraulique avec l’utilisation de coefficients d’échange convectifs fixés, à savoir
5Wm−2K−1, 15Wm−2K−1 et 25Wm−2K−1, représentatifs de différents régimes de vent.
Dans un second temps, les modèles complets, faisant notamment intervenir de la CFD, sont
employés.
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(a) Vue du ciel (b) Vue entre les bâtiments 5 et 6

Figure 3 : Bâtiments instrumentés lors de la campagne CAMCATT-AI4GEO [2]. La position du iButton
sélectionné pour l’étude est indiquée par une étoile rouge.

3. Présentation des modèles

Quatre modèles de microclimat urbain ont été selectionnés pour une intercomparaison dans
le cadre du projet DIAMS. Il s’agit des outils développés ou en cours de développement par les
partenaires du projet, rassemblés dans le Tableau 1 : MATHIS [3], SOLENE-Microclimat [4],
SOLENE-SUSHI [5] et TRABOULE-ProLB [6].

MATHIS [3] représente la surface urbaine comme un réseau de rues canyon idéales connectées
entre elles. Il utilise pour cela une description peu détaillée des phénomènes, et dispose d’un
modèle radiatif de surface à surface utilisant la méthode des radiosités, d’un modèle de conduc-
tion dans les parois et le sol par discrétisation de l’équation de la chaleur et d’un modèle
aéraulique paramétrique. Ces caractéristiques lui permettent de se positionner sur des échelles
spatiales et temporelles supérieures aux trois autres modèles.

SOLENE-Microclimat [4] est un modèle issu d’un couplage entre le modèle radiatif de sur-
face à surface SOLENE, utilisant la méthode des radiosités, et le modèle thermo-aéraulique
Code-Saturne de type CFD-RANS, incluant une modélisation de la conduction dans les parois
et le sol par discrétisation de l’équation de la chaleur. Il intègre également une modélisation
des bâtiments, de plusieurs types de végétation ainsi que des phénomènes hydrauliques. Ayant
bénéficié de travaux de développement plus nombreux, SOLENE-Microclimat est le plus abouti
des quatre modèles étudiés.

SOLENE-SUSHI correspond à un couplage entre SOLENE [7] et SUSHI [5]. Ce dernier
modélise le rayonnement infrarouge de surface à surface par la méthode des radiosités et la
conduction dans les parois et le sol de manière semi-analytique à l’aide de fonctions de transfert
dans l’espace de Fourier. En revanche, aucune modélisation des phénomènes aérauliques n’est
incluse à SOLENE-SUSHI.

Enfin, TRABOULE est un modèle radiatif détaillé résolvant l’équation du transfert radiatif
dans le volume d’air pouvant tenir compte d’un milieu participant, et incluant une modélisation
de la conduction dans les parois et le sol par discrétisation de l’équation de la chaleur. Il peut-
être couplé à ProLB [8], un modèle thermo-aéraulique détaillé utilisant une approche CFD-LES
avec la méthode de Boltzmann sur réseau.
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Modèle Laboratoires Niveau de détail
Radiatif Aéraulique Conduction

MATHIS [3] CETHIL, LMFA • • •
SOLENE-Microclimat [4] CEREMA •• •• ••
SOLENE-SUSHI [7, 5] ONERA, CEREMA •• / • • •
TRABOULE-ProLB [6] CETHIL, M2P2 • • • • • • ••

Tableau 1 : Caractéristiques des quatre modèles de microclimat urbain choisis

4. Résultats

Afin d’illustrer l’utilisation de la méthodologie mise en place pour qualifier les quatre modèles
sélectionnés dans l’étude, un résultat caractéristique de chacune des étapes méthodologiques est
présenté dans les deux sous-sections suivantes.

4.1. Cas d’étude académique

Les intercomparaisons des modélisations solaire (configurations A1, A2) et infrarouge (confi-
gurations B1, B2) ont mis en évidence une bonne concordance des résultats, avec de faibles
écarts expliqués par les différentes hypothèses de modélisation (modèle de ciel, méthode de
calcul des facteurs de forme). Lors de l’étude des phénomènes aérauliques (configurations C1,
C2), des écarts notables ont en revanche été observés, qui ne seront pas approfondis dans cet
article. Les résultats obtenus dans la configuration D1 (modèles radiatif et conductif activés,
coefficient convectif fixé à 30Wm−2K−1) vont être présentés plus en détail.

Les températures de surface moyennes sur chacune des faces sont présentées sur la Figure
4 sur la journée du 18/07/2022. Pour s’assurer que l’initialisation n’influence plus les résultats,
cinq jours de simulation ont été ajoutés en amont de la journée étudiée. Afin de mettre en
perspective ces résultats, les flux de chaleur solaire, infrarouge, convectif et conductif ont été
tracés dans le cas du sol et du mur B sur la Figure 5.
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Figure 4 : Température moyenne de chacune des faces.

Les quatre modèles simulent des températures de surface aux ordres de grandeurs et dyna-
miques cohérents pour les quatre faces étudiées, avec des valeurs comprises dans une plage de
variations inférieure à 2 ◦C. Ainsi, si SOLENE-Microclimat est considéré comme le modèle
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Figure 5 : Flux solaire net K∗, infrarouge net L∗, conductif QG et convectif QH sur le sol et le mur B.
La légende couleur pour les différents modèles est identique à celle de la Figure 4.

de référence, les erreurs quadratiques moyennes pour les modèles TRABOULE, MATHIS et
SOLENE-SUSHI ne dépassent pas 1 ◦C. L’analyse des flux (Figure 5) permet toutefois d’ob-
server certaines différences. Notamment, des écarts allant jusqu’à 40Wm−2 sont obtenus sur
les flux de conduction, découlant des différentes méthodes utilisées par les modèles (voir section
3.) et de leur niveau de détail, notamment dans la discrétisation des parois.

4.2. Cas d’étude réel instrumenté : CAMCATT

Les résultats sur le cas d’étude réel sont présentés pour les modèles MATHIS, SOLENE-
Microclimat et TRABOULE, au niveau du iButton indiqué sur la Figure 3 par une étoile rouge,
et dans le cas où le coefficient convectif est fixé à hc = 15Wm−2K−1. Cette valeur du coeffi-
cient convectif a été choisie car elle est cohérente avec la vitesse moyenne du vent sur la période
étudiée, d’environ 2m s−1. Il est à noter que les résultats obtenus au niveau des autres iButtons
positionnés sur cette même façade sont similaires et que les conclusions tirées de l’analyse qui
suit restent ainsi également valables pour les autres iButtons.

La température de surface simulée par les trois modèles est comparée sur la Figure 6 à celle
mesurée par iButton sur la journée du 15/06/2021. Pour s’assurer que l’initialisation n’influence
plus les résultats, deux jours de simulation ont été ajoutés en amont de la journée étudiée. MA-
THIS ne disposant pas de maillage surfacique, la température représentée pour ce modèle cor-
respond à la température moyenne de la façade. Les trois modèles reproduisent correctement la
dynamique journalière mesurée, notamment la position du maximum de température autour de
17h et la décroissance nocturne. Concernant les écarts, les erreurs quadratiques moyennes pour
les modèles TRABOULE, MATHIS et SOLENE-Microclimat sont respectivement de 2.1 ◦C,
1.2 ◦C et 2.1 ◦C et l’écart sur le maximum de température en journée à environ 17h varie
entre 2.8 ◦C pour MATHIS et TRABOULE et 3.5 ◦C pour SOLENE-Microclimat. Cette sous-
estimation de la température d’air est en partie due à l’approche simplifiée pour l’aéraulique par
l’utilisation d’un coefficient convectif fixé.

Ensuite, les flux solaire et infrarouge sont comparés à la même localisation (étoile rouge sur
la Figure 3) pour les trois modèles sur la Figure 7. Sur ces courbes, des différences notables
apparaissent entre les modèles SOLENE-Microclimat et TRABOULE d’une part, et MATHIS
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Figure 6 : Température moyenne au niveau du iButton selectionné.
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Figure 7 : Flux radiatifs au niveau du iButton sélectionné. La légende couleur pour les différents modèles
est identique à celle présentée Figure 6.

d’autre part. Concernant le flux solaire (Figure 6a), MATHIS simule une valeur plus importante
que SOLENE-Microclimat et TRABOULE entre 6 h et 15 h. Il s’agit de la période pendant la-
quelle le point considéré est ombragé, et seul le rayonnement diffus intervient donc. L’hypothèse
de rue infinie effectuée dans le modèle radiatif de MATHIS peut expliquer cette surestimation
du flux simulé, dû à une surestimation des multiréflexions sur la façade en vis-à-vis. De même,
MATHIS simule en journée un flux infrarouge inférieur aux deux autres modèles (Figure 6b).
Cela s’explique en partie par le fait que la température de surface simulée par MATHIS est
plus élevée que celle de SOLENE-Microclimat et TRABOULE, ce qui engendre des émissions
infrarouges plus importantes. L’impact de l’environnement ou le fait que MATHIS simule une
moyenne sur la façade peuvent également expliquer en partie cet écart. Pour le calcul des flux
radiatifs en ce point, les limites des hypothèses de MATHIS apparaissent donc, ce cas d’étude
s’éloignant d’une rue canyon idéale.
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5. Conclusion

Une méthodologie d’intercomparaison et de validation de modèles de microclimat urbain
a été présentée, et appliquée sur quatre modèles. L’analyse des résultats a montré une bonne
concordance sur le premier cas étudié, correspondant à une rue canyon idéale. En revanche, des
écarts significatifs ont été obtenus sur le deuxième cas étudié, correspondant à un cas réel dans
une zone résidentielle. En effet, les flux radiatifs simulés avec MATHIS s’éloignent de ceux
calculés par les autres modèles, mettant en évidence l’impact des hypothèses de MATHIS, qui
bénéficie néanmoins d’un coût de calcul très inférieur aux autres modèles étudiés.

Ces résultats mettent donc en évidence la capacité de la méthodologie développée à comparer
des modèles de microclimat urbain très différents, et d’en faire ressortir les capacités et les
limites. Celle-ci correspond à un premier pas vers la mise en place d’une démarche progressive,
complète et structurée d’intercomparaison et de validation des modèles de microclimat urbain.
Elle a pour vocation d’être enrichie et appliquée à d’autres modèles. Notamment, l’ajout d’un
cas d’étude disposant de mesures plus complètes (différents flux, écoulement) permettrait une
validation plus globale.
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Ces travaux ont été réalisés dans le cadre du projet ANR DIAMS soutenu par l’Agence
Nationale de Recherche ANR-21-CE22-0010.

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

232



Etude expérimentale de l’effet de la rugosité sur
l’ablation d’une paroi solide par un jet liquide

Antoine AVRIT1,2, Asma DJERMOUNE1,2,∗, Alexandre LECOANET1, Nathalie
SEILER1, Michel GRADECK2, Nicolas RIMBERT2

1CEA, DES, IRESNE, DTN, SMTA, Cadarache, F-13108, Saint-Paul-lez-Durance, France
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Résumé -
Dans le cadre de l’amélioration de la sûreté nucléaires, la présente étude se concentre sur l’ablation
thermique du récupérateur de corium d’un RNR-Na par le biais de l’étude expérimentale de l’impact
d’un jet chaud sur une surface soliderugueuse. Dans ce contexte, des expériences ont été réalisées
avec un système simulant (glace transparente / eau). La rugosité des blocs de glace transparente était
contrôlée. Les conditions expérimentales ont été déterminées pour être les plus représentatives possibles
d’un réacteur nucléaire. Il a été observé que la rugosité de la surface exerce une influence notable, aug-
mentant considérablement la vitesse d’ablation du solide.
Nomenclature

B Nombre de fonte, B =
cp,j(Tj − Tf )

L+ cp,s(Tf − Ts,ini)
cp Chaleur spécifique, J.kg−1.K−1

Dbu Diamètre de la buse, m
dc−c Distance centre à centre, m
Dcyl Diamètre du cylindre, m
Dj Diamètre du jet, m
H Distance entre la buse et

le solide impacté, m
hcyl Hauteur du cylindre, m
kr Taille caractérisrtique de rugosité, m
L Chaleur latente de fusion, J.kg−1

L Largeur de la pièce d’aluminium, m
Nu0 Nombre de Nusselt de jet au point de stagna-

tion, Nu0 =
hDj

λ

Pr Nombre de Prandtl, Pr =
ν

α

Re Nombre de Reynolds, Re =
DjVj

ν
r Rayon de la cavité, m
t Temps, s

Tj Température de jet,̊ C
Vj Vitesse du jet à la sortie de la buse, m/s
Vf,0 Vitesse d’ablation, m/s
y0 Profondeur ablatée, m
δ Epaisseur de la couche limite hydrodyna-

mique, m

1. Introduction

Ce travail s’inscrit dans le cadre de la mitigation des accidents nucléaires graves avec fu-
sion du cœur dans les réacteurs nucléaires à neutrons rapides refroidis au sodium (RNR-Na),
appartenant à la quatrième génération. Lors d’un tel accident, la fusion du cœur conduit à la for-
mation d’un mélange radioactif de combustible nucléaire et d’éléments fondus issus du cœur,
appelé ”corium”, susceptible d’engendrer une éventuelle excursion de puissance. Afin de limi-
ter les conséquences d’un accident grave et prévenir l’excursion de puissance, deux dispositifs
peuvent être implémentés au sein des nouveaux RNR-Na [1]. Ces dispositifs sont d’une part,
”des tubes de déchargement”, installés à l’intérieur du cœur du réacteur, conçus pour transférer
le corium vers la partie inférieure de la cuve du réacteur. Et d’autre part, un ”récupérateur de
corium”, destiné à recevoir ce corium et améliorer son refroidissement sur le long terme.

Cependant, ce nouveau design soulève une nouvelle problématique de sûreté liée à la résistance
thermique du récupérateur de corium. En effet, le corium pourrait atteindre le récupérateur sous

https://doi.org/10.25855/SFT2024-030
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Figure 1 : Coupe d’un RNR-Na illustrant la formation et le transfert du Corium .

forme de jet chaud (∼ 3000K) ce qui peut induire un risque d’ablation locale et de perce-
ment du récupérateur, comme illustré dans la Figure 1. Ceci est dû à la forte différence entre la
température initiale du jet de corium et la température de fusion du matériau du récupérateur. Il
est nécessaire de prendre ce risque en compte pour pouvoir assurer l’intégrité du récupérateur
de corium durant cette phase de relocalisation. Il convient de noter également que l’ablation
dépendra également de la température et de la composition du corium (phase métallique ou
phase oxyde). À cet égard, Lecoanet et al. [2] ont étudié les différentes interactions possibles
lors de l’impact du corium sur le récupérateur et ont conclu que l’impact d’un jet d’acier
cohérent à surface libre sur un récupérateur en acier est le cas le plus pénalisant pour la sûreté.

De plus, on ne peut pas écarter la possibilité que la surface du récupérateur soit rugueuse, no-
tamment du fait que le récupérateur reste plusieurs années en fond de cuve. Aussi, des aspérités
peuvent être créées à la surface du récupérateur lors de la relocalisation du corium. Dans la
littérature, Lienhard et Gabour [3] ont étudié de façon expérimentale l’impact d’un jet avec
transferts thermiques sur une paroi rugueuse. Ils constatent que la rugosité peut augmenter les
transferts. Ce travail présente les travaux expérimentaux menés pour étudier l’ablation d’un bloc
de glace par un jet d’eau en surface libre sur une surface rugueuse.

Dans le passé, des études sur l’ablation thermique d’un solide par un jet liquide de même
nature que ce solide (il s’agit d’eau) ont été réalisées afin de comprendre les mécanismes phy-
siques et les transferts thermiques. Saito et al., [4] ont réalisé des expériences pour étudier
l’ablation d’un solide (étain ou acier) par un jet liquide (NaCl ou Al2O3), et sont les premiers
à avoir fait la distinction entre le régime de film et le régime de piscine. Le régime de piscine
succède au régime de film lorsque la cavité se remplit de liquide. Ces régimes ont été observés
lors des autres études [2], [4] et de même Tani et Sato [5] ont réalisé des expériences en acier
/ acier, plus proches de ce qui est investigué ici. Ces expériences sont très précieuses à une
échelle macroscopique mais ne nous permettent pas de comprendre les phénomènes physiques
locaux gouvernant le transfert de chaleur et la fonte du métal. C’est pourquoi, une méthodologie
de recherche et développement considérant une situation simplifiée et utilisant des matériaux
simultants, permettant la visualisations, a été mise en place. Des expériences instrumentées ont
été réalisées en laboratoire à petite échelle [6] [7] et [8] sur le dispositif HAnSoLO, qui per-
mettent d’étudier l’ablation d’un bloc de glace par un jet d’eau en surface libre.
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2. Dispositif expérimental HAnSoLO

Le dispositif expérimental utilisé pour effectuer les expériences d’ablation d’une surface
solide par un jet de liquide chaud est désigné sous le nom de ”Hot Ablation of a Solid by a Liquid
- Observation” (HAnSoLO). Ce système a été élaboré et détaillé par Lecoanet et al.[6]. Il a
pour but de reproduire la phénoménologie qui est représentative de l’ablation d’un récupérateur
métallique par un jet constitué de la phase métallique du corium, et d’examiner le processus
d’ablation d’un bloc de glace sous l’impact d’un jet d’eau à surface libre. Par ailleurs, il n’est pas
complètement sans lien avec le cas réel du réacteur (comme cela a été démontré par Lecoanet et
al. [2]). Les valeurs des nombres adimensionnels caractéristiques de ce problème sont fournies
dans le Tableau 1.

Le nombre adimensionnel HAnSoLO Cas réacteur [9]

Nombre de Reynolds Re 1.2× 104 - 1.5× 105 ∼ 106

Nombre de Prandtl Pr 2.5 - 5.5 ∼ 0.1 - 0.6

Nombre de fonte B 0.3 - 0.9 ∼ 0.25 - 0.95

Tableau 1 : Les nombres adimensionnels et caractéristiques du dispositif expérimental HAnSoLO et
d’un jet de corium en cas accidentel d’un réacteur nucléaire.

On constate que la gamme de nombre de Reynolds est inférieure d’un ordre de grandeur à
celui potentiellement attendu pour un accident grave, mais l’écoulement du fluide reste turbu-
lent dans les deux cas, Lienhard [10] donne une limite à Re = 4000. La gamme de nombre de
fonte est bien adaptée. Quant à la gamme de Prandtl, elle est supérieure à l’unité pour l’eau et
inférieure pour le corium. Cette différence peut avoir un impact sur le transfert de chaleur entre
le jet et le solide. Cependant, l’eau a été choisi pour les expériences dans le but de mieux com-
prendre la phénoménologie de l’ablation. Le principal avantage des expériences eau/glace est
qu’elles permettent de visualiser l’évolution de la surface ablatée, car le système est entièrement
transparent.

Le système HanSoLO est le suivant : dans un réservoir on chauffe de l’eau jusqu’à la
température de jet voulue Tj , qui passe ensuite, dans une pampe à débit controlé pour obte-
nir la vitesse du jet voulue Vj . Le fluide sort ensuite par une buse, de diamètre Dj . Le jet sortant
de la buse impacte ainsi un bloc de glace transparent parallélépipédique qui est placé dessous
(à une distance initiale contrôlée H). Une caméra rapide est placée face au bloc impacté, afin
d’enregistrer l’évolution de la cavité créée lors de l’ablation.

Un schéma simplifié du système HAnSoLO ainsi qu’une image du jet impactant la surface
d’un glaçon dans ce disporitif sont représentés sur la Figure 2.

3. Expériences considérées

Des expériences de jet d’eau à surface libre (Figure 2) impactant un bloc de glace présentant
une surface initialement rugueuse ont été réalisées avec HAnSoLO. Ceci a pour but d’étudier
l’effet de la rugosité sur la dynamique d’ablation et comparer les résultats avec ceux des expériences
de jet à surface libre sur une surface lisse réalisées par Lecoanet [6] (à H/Dj = 10). Les
températures et les vitesses initiales utilisées dans ces expériences ainsi que celles considérées
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(a) Schéma de HAnSoLO pour un jet à sur-
face libre

(b) Surface d’un bloc de glace impactée par
un jet d’eau dans le dispositif HAnSoLO

Figure 2 : Représentation du dispositif HAnSoLO

pour les expériences avec une surface lisse sont les suivantes :

Vj ∈ {1.1, 2.5, 5.0, 7.5, 10}m/s, Tj ∈ {30, 50, 70}̊C.

(a) Pièce d’aluminium utilisée pour la rugosité. (b) Schéma d’une expérience
d’un jet impactant une surface
rugueuse.

Figure 3 : Schéma des expériences réalisées avec un jet à surface libre impactant une surface rugueuse.

Afin d’obtenir une surface initialement rugueuse autour du point de stagnation, la méthode
appliquée ici consiste à utiliser une pièce carrée d’aluminium munie de cylindres régulièrement
espacés, disposés à la surface de façon régulière dans les directions horizontale et verticale. Un
schéma de la pièce d’aluminium est donné en Figure 3(a). Cette pièce est apposée sur la surface
de la glace, puis retirée. Le jet impacte alors la surface de la glace présentant une rugosité
régulière, pour faciliter le contrôle de la taille caractéristique de la rugosité kr. Un schéma de la
rugosité de la surface de la glace obtenue lors des expériences est illustré dans la Figure 3(b). On
désigne par Dcyl le diamètre et hcyl la hauteur des cylindres, ce qui est un choix arbitraire. On
considère dans les expériences que la taille caractéristique de rugosité kr est kr = Dcyl = hcyl.
Plusieurs valeurs de kr ont été testées afin d’analyser l’influence de kr sur la vitesse :

kr ∈ {0.2, 0.5, 1}mm.
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4. Résultats expérimentaux et analyse

4.1. Comparaison entre les résultats d’ablation pour une surface initialement rugueuse et
une surface lisse

Afin de comprendre la phénoménologie de l’ablation, un algorithme de traitement d’images
est utilisé sur les images capturées par la caméra pour localiser automatiquement la position de
l’interface solide-liquide [6].

On désigne par y0 la profondeur ablatée au point de stagnation (r = 0). La Figure 4 présente
les courbes de profondeur obtenues à Re ≃ 5.4 × 104 et Pr ≃ 3.6 pour une vitesse de jet
Vj ≃ 5.1m/s et une température du jet Tj ≃ 50̊ C pour une expérience de jet impactant une
surface lisse, et une expérience de jet impactant une surface initialement rugueuse de taille ca-
ractéristique de rugosité kr = 1mm. Dans le cas de la surface rugueuse, une forte augmentation
de la vitesse d’ablation est observée par rapport au cas avec une surface lisse. Une explication
pourrait être que la rugosité provoque une augmentation de la production d’énergie cinétique
turbulente, ce qui induit ainsi une augmentation des transferts par rapport à un cas sans rugosité.

0 5 10 15 20 25 30
t

0

2

4

6

8

10

12

14

y 0
/D

j

Re 5.4 × 104, Pr 3.6
Lisse
kr = 1mm

X
X

Figure 4 : Courbe de y0/Dj pour deux expériences de jet impactant une surface lisse et une surface
rugueuse dont la taille caractéristique des rugosités est kr = 1mm. Les croix noires désignent le
moment du passage en régime de piscine.

On représente ainsi en Figure 5 les cavités capturées par la caméra pour les expériences
précédentes, cf. Figure 4. On observe deux cavités qui présentent des formes très différentes,
selon la présence ou non de rugosité à la surface. La forme de cavité obtenue dans le cas d’une
surface rugueuse semble être approximativement cylindrique, et semble être moins étendue dans
la largeur que la forme de cavité obtenue pour le cas d’une surface lisse.

4.2. Résultats d’ablation au point de stagnation

Selon la Figure 4, peu importe l’état de surface de la surface impactée, la vitesse de l’ablation

Vf,0 =
dy0
dt

reste approximativement constante au début de l’ablation, tant qu’on est en régime
de film [6]. Cette vitesse d’ablation peut être calculée en déterminant la pente de la courbe de
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(a) Une surface lisse impactée (b) Une surface rugueuse im-
pactée (kr = 1mm)

Figure 5 : Images issues de l’enregistrement par la caméra rapide, présentant la forme des cavités
obtenues à t = 10 s et Vj = 5.1m/s pour Re ≃ 5.4× 104 et Pr ≃ 3.6.

y0 en fonction de t avant le régime de piscine. Pour les expériences illustrées à la Figure 4, par
exemple :

Vf,0 =

{
3.2× 10−3ms−1 pour le cas lisse
6.4× 10−3ms−1 pour le cas rugueux

On constate que la vitesse d’ablation double lorsque la surface est rugueuse par rapport au cas
d’une surface lisse.

On définit ensuite le nombre de Nusselt au centre du jet, noté Nu0, comme un nombre
adimensionnel utilisé pour caractériser les transferts thermiques. Ce dernier peut être corrélé à
la vitesse de l’ablation Nu0 ∝ Vf,0.

Toujours dans le régime de film, les valeurs de Nu0 obtenues dans ces deux expériences sont
comparées en Figure 6 en fonction de la rugosité utilisée et la valeur de Re.

Selon la littérature, l’impact de la rugosité sur un écoulement le long de la paroi dépend
de la taille caractéristique kr de la rugosité. Lorsque la valeur de kr est relativement petite,
l’interaction des éléments rugueux avec l’écoulement est négligeable. En revanche, une taille
kr suffisamment grande peut entraı̂ner une déstabilisation des couches limites près de la pa-
roi, ce qui peut modifier considérablement l’écoulement localement et même globalement si la
déstabilisation se propage au-de là de la couche limite.

Les Figures 6 montrent qu’il existe deux régimes d’ablation en fonction de la taille ca-
ractéristique de la rugosité kr. Lorsque la taille de rugosité kr est suffisamment importante,
on obtient l’expression reliant Nu0 et Re suivante :

Nu0 ≃ 0.0068Re

On remarque que l’exposant obtenu dans cette étude lorsque la rugosité est importante est
proche de ce qui a été obtenu par Gilpin [11] pour des surfaces rugueuses (exposant à 0.8 pour
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Figure 6 : Profils de Nu0, en régime de film. Les lignes en pointillées représentent la relation Nu0 ∝
Re, les lignes pointillées avec des tirets représentent la relation Nu0 ∝ Re0.57 et la ligne verticale
pointillée représente la valeur critique Rec(kr = 0.2mm) = (9.5± 1.1)× 104.

une rugosité non-contrôlée). Les points expérimentaux pour kr = 0.2mm à faible nombre de
Reynolds suivent la relation établie par Lecoanet [6] pour un jet d’eau impactant un bloc de
glace lisse :

Nu0 ∝ Re0.57.

Ce qui indique que l’écoulement se comporte comme si la surface était lisse tant que kr =
0.2mm et Re < Rec.

Selon la Figure 6, la valeur de Nu0 obtenue pour les expériences à kr = 0.2mm augmente
considérablement à partir d’une valeur critique Rec de Re. Les points expérimentaux semblent
rejoindre les points obtenus pour des valeurs de kr plus élevées lorsque Re > Rec, ce qui
entraı̂ne une nouvelle dynamique vérifiant Nu0 ≃ 0.0068Re, c’est le ”régime rugueux”.

La valeur obtenue pour Rec est :

Rec(kr = 0.2mm) = (9.5± 1.1)× 104.

Elle est définie comme la moyenne entre la valeur expérimentale maximale de Re pour observer
le régime lisse Remax,lisse(kr = 0.2mm) = 93.6× 103 et la valeur expérimentale minimale de
Re pour observer le régime rugueux Remax,lisse(kr = 0.2mm) = 97.7× 103.

Il semble que la transition entre le régime lisse et le régime rugueux dépende à la fois de
Re et de kr. L’hypothèse formulée est que la rugosité déstabilise la couche limite en proche
de paroi, ce qui provoque une augmentation de la turbulence et donc une augmentation des
transferts thermiques. La validité de cette hypothèse est en cours de vérification.

5. Conclusion

Dans cette étude l’effet de la rugosité de la surface impactée lors de son ablation par un jet à
surface libre a été clarifié. Un régime d’ablation différent a été mis en évidence lorsque la taille
caractéristique de la rugosité et le nombre de Reynolds sont suffisamment importants.

Le régime d’ablation rugueux observé présente des vitesses d’ablation plus élevées que le
régime lisse décrit par Lecoanet [6]. Il a notamment été montré que Nu0 ∝ Re pour le régime
rugueux, ce qui signifie que les transferts dépendent donc plus fortement de Re en régime
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rugueux. La forme de cavité obtenue dans le régime rugueux est moins large et plus profonde
que celle du régime lisse ce qui a aussi été observé par Gilpin [11].

Pour kr = 0.2mm, lorsque la valeur de Re dépasse la valeur critique Rec ∼ 9, 5× 104, Une
transition du régime lisse vers le régime rugueux est observée.
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auteurs uniquement et ne reflètent pas nécessairement ceux de l’Union européenne. L’Union
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Résumé – Un modèle zonal est utilisé pour simuler le comportement d'un échangeur de chaleur en 

régime permanent avec potentiel changement de phase des deux fluides selon l'énergie échangée, sur le 

logiciel d'optimisation GAMS. Le modèle est formulé comme un problème d'optimisation non linéaire 

en variable mixtes (MINLP), dont les variables binaires qualifient l'existence d'une zone d'échange entre 

fluides à différents états (liquide, liquide/vapeur ou vapeur). Des corrélations empiriques sont utilisées 

pour le calcul des coefficients de transfert pour chaque phase. Le modèle est testé sur plusieurs cas 

d'étude considérant uniquement des corps purs, et validé avec des données de la littérature. La 

formulation permettra de l’utiliser pour des études d’optimisation par la suite.  

Nomenclature 

A aire d’échange, m2 

Bo nombre d’ébullition 

Cp capacité thermique, J. kg-1.K-1 

D diamètre, m 

G flux massique, kg.m-2.s-1 

h coefficient d’échange thermique, W.m-2.K-1 

k conductivité thermique, W.m-1. K-1 

L chaleur latente, J.kg-1 

𝑚̇  débit massique, kg.s-1 

M grand scalaire 

Nu nombre de Nusselt 

Pr nombre de Prandtl 

𝑄̇  puissance thermique échangée, W 

Re nombre de Reynolds 

T température, K 

U coefficient de transfert global, W.m-2.K-1

w taux de vaporisation 

y variable binaire 

Symboles grecs 

ρ masse volumique, kg.m-3 

μ viscosité, Pa.s 

Indices et exposants 

c courant chaud 

e entrée 

eq équivalent 

f courant froid 

hyd hydraulique 

l liquide 

s sortie 

v vapeur 

z zone 

 

1. Introduction  

Les échangeurs de chaleur co-axiaux à contre-courant sont fréquemment utilisés dans les 

systèmes thermiques. L'échange de chaleur est amélioré lorsqu'un changement de phase se 

produit, les évaporateurs et condenseurs font donc l'objet d'un intérêt accru. Cependant, la 

modélisation précise et rapide de tels échangeurs, permettant de déterminer les températures de 

sortie de chaque courant ainsi que l'énergie échangée, reste un défi, en particulier lorsque les 

deux courants peuvent changer de phase. 

En régime permanent, le modèle à un seul nœud est couramment utilisé pour des échangeurs 

de chaleur sensible. Lorsqu’un changement de phase a lieu, le modèle zonal est privilégié afin 

de considérer différents coefficients de transfert selon l’état du fluide. L’échangeur est alors 

divisé en plusieurs zones selon l’état de chaque fluide (liquide, vapeur ou diphasique). Le 

transfert de chaleur est ensuite modélisé dans chaque zone avec le modèle à un seul nœud [1]. 

Ce modèle a également été adapté pour des études en régime dynamique (Moving Boundary 

Model). Une autre approche consiste à diviser l’échangeur en nombreux segments (modèles 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-032
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multinode ou volumes finis) pour améliorer la précision des résultats. Cependant cette approche 

requiert des temps de calcul beaucoup plus longs que le modèle zonal [2]. 

Ces modèles traditionnellement utilisés requièrent des structures conditionnelles pour 

évaluer l'existence des différentes zones d'échange, entre les deux courants présents sous 

différentes phases, ce qui limite leur intégration à des problèmes d'optimisation plus larges. De 

rares travaux ont tenté de répondre à cette problématique. Un réseau d’échangeurs avec 

potentiel changement de phase a été optimisé dans [3] mais chaque échangeur ne comporte 

qu’un seul nœud et emploie un coefficient d’échange moyen pour représenter les différentes 

phases. Un échangeur multi-courant avec potentiel changement de phase a été optimisé dans 

[4] mais le coefficient de transfert global entre les fluides n’est pas étudié.  

Il semble qu’il n’existe actuellement dans la littérature aucun modèle d’échangeur avec 

potentiel changement de phase des deux côtés, adapté à l’optimisation numérique et utilisant 

des corrélations pour modéliser précisément les transferts convectifs dans chaque phase. Le 

modèle proposé dans cette étude vient compléter ce manque. 

2. Modèle zonal 

Le modèle développé représente un échangeur de chaleur co-axial à contre-courant, avec 

potentiel changement de phase des deux fluides. Un modèle zonal est implémenté pour calculer 

les températures de sortie des deux courants et l’énergie échangée, pour un design d’échangeur 

fixé avec une aire d’échange connue. La longueur de l’échangeur est divisée en segments selon 

les phases en présence. Plusieurs configurations sont possibles, la Figure 1 en présente un 

exemple, en 2D axisymétrique. Dans cet exemple, le courant chaud entre à l’intérieur de 

l’échangeur co-axial à l’état de vapeur surchauffée, se condense et sort à l’état liquide sous-

refroidi, tandis que le courant froid entre à l’état liquide sous-refroidi, s’évapore et sort à l’état 

de vapeur surchauffée. Selon les températures et états des deux fluides, la configuration peut 

changer. En particulier, une zone peut ne pas exister. Par exemple, si le courant froid sur la 

Figure 1 sort à l’état diphasique, alors la zone 5 n’existe pas. Les zones n’ont donc pas d’états 

associés prédéfinis et leur nombre est compris entre 1 et 5. Les paragraphes suivants présentent 

l’élaboration du modèle adapté à l’optimisation. 

 

Figure 1 : Exemple de configuration possible pour l’échangeur de chaleur 

2.1. Hypothèses 

Plusieurs hypothèses simplificatrices ont été adoptées pour développer le modèle zonal : 

• Ecoulement piston 

• Echangeur à contre-courant 

• Régime permanent 

• Orientation horizontale (force gravitationnelle négligeable) 

• Géométrie cylindrique co-axiale avec une section de passage constante 

• Pertes de charge négligeables 

• Pas de pertes thermiques vers l’environnement 
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• Conduction thermique et transfert radiatif dans le fluide négligeables 

• Résistance thermique de la paroi entre les deux fluides négligeable 

• Propriétés thermophysiques constantes 

2.2. Propriétés thermophysiques 

Les propriétés thermiques des corps purs ont été déterminées avec le logiciel ProSim®. Dans 

cette étude, les propriétés sont supposées constantes et calculées à la température moyenne entre 

la température d’entrée du courant chaud et celle du courant froid. 

2.3. Equations 

En appliquant les hypothèses simplificatrices énoncées ci-dessus, les équations de 

conservation pour une zone donnée, nommée z, et pour chaque fluide, peuvent être simplifiées. 

Les symboles, indices et exposants utilisés dans les équations qui suivent sont listés dans la 

nomenclature. Le bilan d’énergie entre l’entrée et la sortie de chaque zone peut être écrit de la 

façon suivante, lorsque le fluide se trouve dans un état monophasique : 

Courant chaud, resp. froid :  

 𝑄̇𝑧 = 𝑚̇𝑐𝐶𝑝𝑐,𝑧(𝑇𝑐,𝑧
𝑒 − 𝑇𝑐,𝑧

𝑠 ), resp. 𝑄̇𝑧 = 𝑚̇𝑓𝐶𝑝𝑓,𝑧(𝑇𝑓,𝑧
𝑠 − 𝑇𝑓,𝑧

𝑒 )   (1) 

Les capacités calorifiques à pression constantes 𝐶𝑝 sont calculées en fonction de l’état du 

fluide dans chaque zone. Pour une zone avec un écoulement diphasique, le bilan d’énergie 

s’écrit comme suit : 

Courant chaud, resp. froid : 

 𝑄̇𝑧 = 𝑚̇𝑐𝐿𝑐(𝑤𝑐,𝑧
𝑒 − 𝑤𝑐,𝑧

𝑠 ), resp. 𝑄̇𝑧 = 𝑚̇𝑓𝐿𝑓(𝑤𝑓,𝑧
𝑠 − 𝑤𝑓,𝑧

𝑒 )   (2) 

Pour un échangeur à contre-courant, l’équation suivante permet de relier la puissance 

échangée à l’aire de la surface d’échange : 

 𝑄̇𝑧 = 𝐴𝑧𝑈𝑧∆𝑇𝐿𝑀,𝑧   (3) 

La différence de température logarithmique moyenne ∆𝑇𝐿𝑀,𝑧 est calculée avec 

l’approximation de Chen [5] pour faciliter la convergence et éviter une singularité lorsque les 

deux fluides changent de phase dans la zone et ont donc une température constante (corps purs) : 

 

∆𝑇𝐿𝑀,𝑧 = (∆𝑇𝑔𝑎𝑢𝑐ℎ𝑒,𝑧 .  ∆𝑇𝑑𝑟𝑜𝑖𝑡𝑒,𝑧 .
∆𝑇𝑔𝑎𝑢𝑐ℎ𝑒,𝑧 +  ∆𝑇𝑑𝑟𝑜𝑖𝑡𝑒,𝑧 

2
)

1
3
 

  (4) 

Avec ∆𝑇𝑔𝑎𝑢𝑐ℎ𝑒,𝑧 et ∆𝑇𝑑𝑟𝑜𝑖𝑡𝑒,𝑧 les différences de température à gauche et à droite de la zone 

d’échange respectivement. Cette approximation est valide lorsque les différences de 

températures à droite et à gauche sont du même ordre de grandeur, avec une erreur inférieure à 

0,1%. En revanche, lorsque ces différences ne sont pas du même ordre de grandeur, l’erreur 

augmente à quelques pourcents. 

Le coefficient de transfert global 𝑈𝑧 dans la zone est calculé à partir des coefficients de 

transfert convectifs pour chaque fluide, les autres modes de transferts au sein du fluide et de la 

paroi étant négligés. Les aires des surfaces d’échange intérieure et extérieure, chacune en 

contact avec un des fluides, sont supposées suffisamment proches. 

 1

𝐴𝑧𝑈
𝑧

=
1

𝐴𝑐,𝑧ℎ𝑐,𝑧
+  

1

𝐴𝑓,𝑧ℎ𝑓,𝑧
,

1

𝑈
𝑧

≈
1

ℎ𝑐,𝑧
+  

1

ℎ𝑓,𝑧
 

  (5) 
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2.4. Corrélations pour les coefficients de transfert de chaleur 

Les coefficients d’échange convectifs ont été calculés à partir de corrélations en fonction de 

l’état dans lequel se trouve le fluide dans chaque zone : monophasique, vapeur se condensant 

ou bien liquide s’évaporant. 

2.4.1. Fluide monophasique 

Pour les deux courants, qu’ils soient à l’état liquide ou vapeur, les coefficients de transferts 

sont calculés en fonction du régime d’écoulement, déterminés grâce au nombre de Reynolds. 

Dans les exemples traités dans cette étude, les nombre de Reynolds obtenus sont supérieurs à 

104, indiquant un régime d’écoulement turbulent. 

La corrélation choisie est celle de Dittus-Boelter [6], qui est adaptée aux différences de 

températures faibles, ce qui est le cas dans les exemples traités. Cette corrélation nous fournit 

le nombre de Nusselt, qui est relié au coefficient de transfert convectif. 

 
𝑁𝑢𝐷ℎ𝑦𝑑

= 0,023𝑅𝑒0,8𝑃𝑟𝑛 =  
ℎ𝐷ℎ𝑦𝑑

𝑘
, 𝑅𝑒 > 104 

  (6) 

Les propriétés du fluide sont calculées pour l’état dans lequel il se trouve (liquide ou vapeur). 

L’exposant n dans l’Equation (6) dépend du profil de température dans l’échangeur : il vaut 0,3 

pour un fluide se refroidissant (courant chaud c) et 0,4 pour un fluide se réchauffant (courant 

froid f). 

2.4.2. Condensation 

Pour évaluer le coefficient de transfert convectif du fluide chaud lorsqu’il se condense, la 

corrélation de Cavallini et Zecchin [7] a été employée :  

 
𝑁𝑢𝐷ℎ𝑦𝑑

= 0,05𝑅𝑒𝑒𝑞
0,8𝑃𝑟𝑙

1
3 

  (7) 

Le nombre de Prandtl est calculé en utilisant les propriétés de la phase liquide. Un nombre 

de Reynolds équivalent est utilisé pour représenter l’écoulement diphasique, en utilisant le taux 

de vaporisation moyen du fluide dans la zone considérée 𝑤𝑧. 

 
𝑅𝑒𝑒𝑞 =

𝐺𝑒𝑞𝐷ℎ𝑦𝑑

𝜇𝑙
 

  (8) 

 

𝐺𝑒𝑞 = 𝐺 [(1 − 𝑤𝑧) +  𝑤𝑧√
𝜌𝑙

𝜌𝑣
.
𝜇𝑣

𝜇𝑙
] 

  (9) 

2.4.3. Ebullition 

Le courant froid peut s’évaporer, la corrélation utilisée pour calculer le coefficient de 

transfert convectif dans cette situation est celle de Lazarek et Black [8], utilisant le nombre 

d’ébullition  𝐵𝑜. Cette corrélation fournit une bonne approximation du coefficient de transfert 

pour le fluide R290 utilisé dans les cas d’études présentés en partie 3, avec une déviation 

moyenne relative de -9,13% [9]. 

 
𝑁𝑢𝐷ℎ𝑦𝑑

= 30𝑅𝑒0.857𝐵𝑜0.714  =  
ℎ𝐷ℎ𝑦𝑑

𝑘𝑙
 

  (10) 
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𝐵𝑜 =  

𝑄̇𝑧

𝐺𝐿𝐴𝑧
 

  (11) 

2.5. Résolution adaptée à l’optimisation 

Le modèle est implémenté dans le langage GAMS qui est un langage de modélisation pour 

l’optimisation mathématique, en particulier pour les modèles linéaires, non linéaires et en 

variables mixtes de grande taille et complexité. Le défi dans le modèle d’échangeur avec 

changement de phase est le basculement d’un système d’équations algébriques à un autre en 

fonction des phases présentes dans chaque zone. Dans notre modèle, des variables binaires sont 

introduites et des inégalités écrites avec la méthode Big M [10] permettent le basculement, sans 

utiliser de structures conditionnelles que l’optimiseur ne pourrait pas gérer. 

2.5.1. Données d’entrée 

Les données d’entrée du problème sont les températures et taux de vaporisation en entrée, 

les débits massiques et les températures de changement de phase de chaque courant. La 

géométrie de l’échangeur (surface d’échange et diamètres hydrauliques) est connue. Les 

propriétés thermophysiques de chaque courant et pour chaque phase peuvent être calculées en 

amont et intégrées aux données d’entrée du problème. 

2.5.2. Variables binaires et formulations Big M 

Afin de basculer d’un système d’équation à un autre, la méthode Big M a été employée [10]. 

6 variables binaires ont été introduites dans chaque zone : 3 par courant pour représenter les 3 

états physiques possibles (liquide, diphasique, vapeur). La variable binaire peut prendre les 

valeurs de 1 (lorsque le courant est dans l’état indiqué par cette variable binaire) ou 0 (lorsque 

le courant est dans un autre état). Par exemple, si le courant chaud est à l’état de vapeur 

surchauffée dans la zone z de l’échangeur, la variable binaire associée à l’état vapeur du courant 

chaud, 𝑦𝑐,𝑣,𝑧, vaudra 1 tandis que celles associées à l’état diphasique ou liquide vaudra 0. Un 

courant ne peut se trouver que dans un unique état par zone. 

Ces variables binaires sont ensuite utilisées pour activer le système d’équations adapté. La 

méthode Big M fait intervenir un grand scalaire M (grand par rapport aux autres termes dans 

l’équation). A titre d’exemple, voici les inégalités permettant de calculer la puissance échangée 

pour le courant chaud dans la zone z s’il se trouve à l’état vapeur : 

−𝑀(1 − 𝑦𝑐,𝑣,𝑧) + 𝑚̇𝑐𝐶𝑝𝑐,𝑣,𝑧(𝑇𝑐,𝑧
𝑒 − 𝑇𝑐,𝑧

𝑠 ) ≤ 𝑄̇𝑧 ≤ 𝑚̇𝑐𝐶𝑝𝑐,𝑣,𝑧(𝑇𝑐,𝑧
𝑒 − 𝑇𝑐,𝑧

𝑠 ) + 𝑀(1 − 𝑦𝑐,𝑣,𝑧) (12) 

Lorsque 𝑦𝑐,𝑣,𝑧 vaut 1, les termes faisant intervenir M s’annulent et la valeur de 𝑄̇𝑧 est alors 

égale à 𝑚̇𝑐𝐶𝑝𝑐,𝑣,𝑧(𝑇𝑐,𝑧
𝑒 − 𝑇𝑐,𝑧

𝑠 ). En revanche, lorsque 𝑦𝑐,𝑣,𝑧 vaut 0, la valeur de 𝑄̇𝑧 est comprise 

entre une très petite valeur et une très grande valeur. Cela revient à désactiver cette contrainte. 

Cette méthode est utilisée pour les contraintes suivantes : 

• Lier l’état physique aux températures : la phase liquide (resp. vapeur) existe si la 

température est inférieure (resp. supérieure) à la température de changement de 

phase. L’écoulement est diphasique dans une zone si les températures d’entrée et de 

sortie du courant sont égales à la température de changement de phase. 

• Les bilans d’énergie comme pour l’Equation (12). 

• L’attribution du coefficient d’échange convectif calculé avec la corrélation adaptée 

à l’état du fluide dans la zone. 

• Le calcul des différences de températures à droite et à gauche de chaque zone. 
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Une variable binaire supplémentaire caractérise l’existence d’une zone d’échange. Si les 

deux courants ne passent pas par tous les états possibles dans l’échangeur, alors le modèle zonal 

comportera moins de 5 zones. Les zones non existantes seront toutes reportées du côté droit de 

l’échangeur. Des contraintes, écrites avec la méthode Big M elles-aussi, s’assurent qu’elles 

n’interviennent pas dans l’échange thermique : puissance échangée et aire nulles, températures 

et taux de vaporisation égaux en entrée et en sortie. 

2.5.3. Contraintes 

Des contraintes sont ajoutées pour assurer des résultats cohérents : 

• Le sens de l’échange est garanti : le courant froid ne peut que se réchauffer tandis 

que le courant chaud ne peut que refroidir. 

• La continuité des températures et taux de vaporisation à la frontière entre deux zones 

est imposée. 

• Les transitions entre états se font toujours dans les ordres suivants : L-LV-V pour le 

courant froid ou V-LV-L pour le courant chaud, tout autre transition est interdite. 

• Il n’est pas possible d’avoir un courant qui se trouve dans le même état physique 

dans plus de trois zones consécutives. 

• L’aire totale de l’échangeur est égale à la somme des aires de chaque zone. 

2.5.4. Résolution 

Ce modèle a été développé pour s’intégrer à un modèle d’optimisation plus large, utilisant 

une fonction objectif adapté au problème (économique par exemple). Cependant, dans cette 

étude, le modèle est testé seul. Une fonction objectif fictive a donc été utilisée, visant à 

maximiser la puissance échangée dans l’échangeur de chaleur : 

 

max 𝑄̇  avec 𝑄̇ = ∑ 𝑄̇𝑧

𝑧=5

𝑧=1

 

  (13) 

Afin de faciliter la convergence du problème, toutes les variables sont initialisées à partir de 

valeurs moyennes pour les températures, coefficients d’échange, puissance échangée, aire 

d’échange et toute autre variable intervenant dans les corrélations présentées dans le paragraphe 

2.4.  

3. Résultats et discussions 

Afin de valider le modèle ci-dessus, deux cas d’étude ont été traités, en considérant le même 

échangeur que celui étudié par [1], où la simulation est faite avec un modèle zonal et des 

coefficients de transfert constants. L’aire d’échange est de 3 m² et les deux fluides sont du n-

Propane (R290). Les conditions opératoires sont détaillées dans le Tableau 1. Le système à 

résoudre compte 168 variables dont 35 variables binaires, et 441 contraintes. 

 

 Débit massique 𝑚̇  Température 

d’entrée 

Pression Température 

d’ébullition 

 kg.s-1 K bar K 

Courant chaud 0,01 340 20 330 

Courant froid 0,01 285 10 300 

Tableau 1 : Conditions opératoires des cas d’étude 
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3.1. Validation : coefficients de transfert thermique constants 

Dans un premier temps, les mêmes coefficients de transferts constants que ceux choisis par 

[1] sont utilisés (100 W.m-2.K-1 pour le liquide et la vapeur et 2000 W.m-2.K-1 pour l’écoulement 

diphasique). Les résultats obtenus avec le code GAMS sont présentés sur la Figure 2. Un bon 

accord entre ces résultats et ceux obtenus par [1] (figure 6 (b) dans la référence [1]) est constaté : 

5 zones sont obtenues et les profils de température des deux courants ont des allures similaires. 

Une comparaison des valeurs numériques a été 

conduite. Les valeurs de [1] sont récupérées 

directement sur le graphique avec une 

précision de 0,01 pour la puissance échangée 

normalisée et de 1K pour les températures. Les 

écarts maximaux constatés entre les deux 

études concernent le courant froid dans les 

zones 4 et 5 et s’élèvent à 3,5K environ, soit un 

écart relatif de 1%. Les positions des zones sur 

l’axe de la puissance échangée normalisée 

présentent des écarts inférieurs à 0,02. Le 

modèle développé dans cette étude est donc 

validé. Le temps de résolution est de 2 

secondes sur un ordinateur portable avec les caractéristiques suivantes : Intel Core i7-1065G7 

1.3GHz. Les légères différences obtenues dans les températures de sortie et les tailles de chaque 

zone entre les deux études peuvent s’expliquer par des différences dans les valeurs des capacités 

thermiques et chaleurs latentes utilisées, ces valeurs n’étant pas précisées dans [1]. 

3.2. Coefficients de transfert thermique variables 

Dans cette seconde étude, les coefficients de transfert thermiques sont calculés à l’aide des 

corrélations présentées dans la partie 2.4., ce qui nécessite les valeurs des diamètres 

hydrauliques. N’étant pas communiqués dans [1], une valeur de 0,01m est choisie pour les deux 

passages d’écoulement. Des valeurs de h différentes de celles utilisées dans la partie 3.1 sont 

obtenues dans chaque zone, présentées dans le Tableau 2 pour les courants chaud et froid.  
 

Zone 1 2 3 4 5 

hc (W.m-2.K-1) 662 244 384 624 624 

hf (W.m-2.K-1) 635 635 2648 504 642 

Tableau 2 : Coefficients d’échange obtenus avec les corrélations 

Cela conduit à des résultats de simulation 

légèrement différents, présentés sur la Figure 3. 

Les mêmes zones sont observées mais les 

profils de températures sont légèrement 

différents. En particulier, le courant froid dans 

les zones 4 et 5 est environ 10K plus chaud que 

dans les résultats de [1], soit un écart d’environ 

3%. De plus, la zone 4 est plus grande 

d’environ 5%. Enfin, les températures des deux 

courants entre les zones 1 et 2 sont très proches, 

avec moins de 1K d’écart. Ces différences 

peuvent être dues aux corrélations utilisées et 

aux valeurs des paramètres choisis.  

Figure 3 : Résultats avec h variables 

Figure 2 : Résultats avec h constants 
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Le temps de résolution est allongé à 3 secondes sur le même ordinateur. Cette étude confirme 

l’impact que les valeurs de h ont sur les résultats de modélisation de l’échangeur. 

4. Conclusion 

Dans cet article, un modèle zonal pour un échangeur coaxial à contre-courant avec 

changement de phase potentiel des deux fluides a été développé. Ce modèle a la particularité 

d’être adapté à l’optimisation numérique en remplaçant les tests conditionnels par des variables 

binaires et inégalités Big M. Des corrélations sont utilisées pour calculer le coefficient 

d’échange d’un fluide en fonction de son état. Le modèle a tout d’abord été validé avec des 

données de la littérature en considérant des coefficients d’échange constants. Puis, les 

corrélations ont été utilisées pour améliorer la modélisation du transfert thermique. De futurs 

travaux porteront sur l’utilisation de ce modèle pour optimiser le dimensionnement et le 

fonctionnement de l’échangeur. En perspective, le modèle pourrait être adapté à des fluides 

multi-constituants. 
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Résumé -  Cette étude s’inscrit dans le cadre du développement des machines à absorption NH3/H2O 

compactes intégrant des échangeurs de chaleur à plaques et à films tombants. Elle contribue à 

améliorer un modèle numérique existant décrivant les transferts de masse et de chaleur dans ces 

échangeurs, en y intégrant les effets de cisaillement entre les écoulements liquide-vapeur. Ce nouveau 

modèle est appliqué à deux composants de la machine : le générateur et l’absorbeur. L’impact des 

hauteurs de confinement sur les épaisseurs de films tombants ainsi que sur les transferts de masse et de 

chaleur est analysé. L’apparition de l’engorgement est estimée et comparée à des corrélations 

existantes dans la littérature. 

Nomenclature  

    débit massique par unité de largeur,  

kg.m
-1

.s
-1

           

g accélération gravitationnelle, m.s
-2

 

  pression, Pa 

u vitesse moyenne, m.s
-1 

  vitesse superficielle, m.s
-1

 

   vitesse superficielle adimensionnelle 

W largeur du canal rectangulaire, m 

e hauteur du canal rectangulaire, m 

Lc longueur caractéristique, m  

Bo nombre de Bond 

Bo
*
 nombre de Bond modifié 

 

  

 

  

 Symboles grecs 

  viscosité dynamique, kg.m
-1

.s
-1 

ρ  masse volumique, kg.m
-3 

λ  coefficient de perte de charge
 

  épaisseur de film, m 

  contrainte de cisaillement, N.m
-2

 

  tension de surface, N.m
-1

 
 

  Indices et exposants
 

 L liquide 

V vapeur 

i interface 

 

 

 

1. Introduction 

Face à l’élévation des températures mondiales, la demande en climatisation a connu une 

croissance exponentielle à l’échelle globale [1]. Les climatiseurs traditionnels, fonctionnant 

par compression mécanique, ont répondu à cette demande, induisant une augmentation 

significative de la consommation d'électricité. Selon l'Agence internationale de l'énergie 

(IEA) [1], environ 20% de la consommation mondiale d'électricité dans les bâtiments est 

attribuée aux climatiseurs et aux ventilateurs, générant des émissions substantielles de gaz à 

effet de serre et de CO2. Une alternative prometteuse réside dans l'adoption des machines à 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-033
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absorption, qui opèrent avec des sources de chaleur abondantes et durables, telles que le 

rayonnement solaire ou la chaleur fatale industrielle. Les machines à absorption utilisant le 

couple ammoniac/eau (NH3/H2O) présentent l’avantage de pouvoir fonctionner sur une très 

large gamme de température et de ne pas avoir de problème de cristallisation [2]. Néanmoins, 

un inconvénient notable dans l'utilisation de ce couple réside dans la forte volatilité de l'eau. 

Cette volatilité se traduit par la présence de traces résiduelles d'eau dans le réfrigérant vapeur 

issu du générateur, réduisant l'efficacité du système. Pour remédier à ce problème, un 

rectifieur est généralement utilisé, engendrant une augmentation des coûts de fabrication et 

une diminution de la compacité du système. 

En vue de développer des machines à absorption plus compactes et plus économiques, 

Wirtz et al. [3] ont proposé de combiner le générateur et le rectifieur au sein d’un même 

composant, un générateur combiné, permettant à la fois la génération et la purification de la 

vapeur. Afin de comprendre les transferts de masse et de chaleur au sein de ce nouveau 

composant, un modèle numérique 1D a été développé et validé par des mesures 

expérimentales [3,4]. Le modèle ne tient pas compte des interactions hydrodynamiques entre 

les écoulements liquide et vapeur, et n’est de fait applicable que pour des régimes 

d’écoulements laminaires dans un canal à faible confinement. Cependant, dans des 

configurations de géométries confinées, cette hypothèse n’est plus valide. L'effet du 

cisaillement de la vapeur impacte la distribution du film liquide dans le canal, le profil de 

vitesse, l'épaisseur du film, l’amplitude des ondes interfaciales, ainsi que les conditions 

d'engorgement. Il influence également les transferts de masse et de chaleur [5]. 

En configuration co-courant, le film liquide et la vapeur s’écoulent dans la même direction. 

Le cisaillement de la vapeur entraîne une réduction de l'épaisseur moyenne du film [6]. À 

l'inverse, en écoulement contre-courant, il provoque une augmentation de l'épaisseur moyenne 

du film [7]. Concernant les ondes interfaciales, les écoulements où le nombre de Reynolds de 

la vapeur est élevé (i.e. pour les forts cisaillements) ont tendance à diminuer leur amplitude en 

écoulement co-courant [8], tandis qu'en écoulement contre-courant, ils conduisent à une 

augmentation de leur amplitude [9], contribuant aux phénomènes d'engorgement [10]. 

La présente étude contribue au développement des machines à absorption compactes 

intégrant des échangeurs de chaleur à plaques et à films tombants, en s'appuyant sur les 

travaux antérieurs de Wirtz et al. [4]. Les effets du cisaillement sont introduits dans le modèle 

pour étudier les transferts de masse et de chaleur dans des configurations confinées. Le 

modèle est ensuite utilisé pour étudier les performances de deux composants de la machine à 

absorption : le générateur combiné (configuration contre-courant) et l'absorbeur 

(configuration co-courant). Une nouvelle approche pour estimer l’apparition des conditions 

d’engorgement dans des espaces confinés est suggérée, et les résultats sont comparés avec les 

corrélations existantes dans la littérature [10-13]. 

2. Modèle numérique 

Considérons un canal vertical sur les parois duquel ruisselle un film liquide d’épaisseur 

   , subissant à son interface les effets de cisaillement d’un écoulement de vapeur. Par la 

suite, nous appellerons x la direction de l’écoulement (verticale), et y la direction transverse à 

l’écoulement. L'épaisseur du film liquide sans perturbation interfaciale ( ) peut être aisément 

calculée en résolvant l’équation de Navier-Stokes en présence d’un gradient de pression axial 

et d’un cisaillement (  ) à son interface (1) 

 
  

  
 
           

  

  
   

 
 

  

 
  

   

  
 (1) 
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Avec  
  

  
 ) le gradient de pression le long de l’écoulement,       le débit de film par unité de 

largeur. 

L’impact du film liquide sur l’écoulement vapeur est estimé à l’aide des corrélations de la 

littérature décrivant les pertes de charges dans les conduites et de la vitesse du liquide à 

l’interface. La contrainte de cisaillement interfaciale (  ) est reliée au gradient de pression (
  

  
) 

le long du canal via l'équation (2) 

     
 

 
 
 

 
                    (2) 

Avec      la vitesse du liquide à l’interface liquide-vapeur,      la vitesse débitante de la 

vapeur, et     le coefficient de perte de charge dans l’écoulement de vapeur. Le calcul du 

coefficient de perte de charge régulière et de la vitesse débitante du gaz tiennent compte de la 

réduction de la section de passage induite par la présence du film liquide. 

Pour résoudre ce système d’équations non linéaires, une procédure itérative est mise en 

œuvre. Une première épaisseur de film est calculée sans cisaillement ni gradient de pression 

(solution de Nusselt). Elle permet de calculer une première vitesse interfaciale à l’aide du 

profil de vitesse dans le film liquide puis une première estimation de la contrainte interfaciale 

via l’équation (2). Une nouvelle épaisseur de film peut être estimée via l’équation (1). Ce 

processus itératif est répété jusqu'à la convergence des calculs ( 
                  

        
      ).  

L’épaisseur de film tombant obtenu permet d’estimer l’impact du cisaillement sur 

l’épaisseur de film moyen. Ce modèle analytique a été intégré au modèle décrivant les 

transferts de masse et de chaleur au sein des échangeurs à films tombants des machines à 

absorption [4] avant d’être appliqué à un générateur combiné et à un absorbeur. Les 

conditions opérationnelles à l'entrée des deux échangeurs de chaleur sont choisies en fonction 

des conditions de fonctionnement d’un prototype de machine à absorption de 5 kW de 

production de froid précédemment étudié [14].  

Outre la modification de l’épaisseur de film moyen    , le cisaillement impacte également 

l'amplitude des ondes de surface à l'interface liquide-vapeur [9] et modifie les conditions 

d’apparition de l'engorgement. L'engorgement survient lorsque ces ondes obstruent 

suffisamment l'écoulement de vapeur pour provoquer l'entraînement de liquide dans 

l'écoulement de vapeur, empêchant une partie du débit de solution de s’écouler dans le 

composant. L’estimation de l’apparition de l'engorgement revêt une importance particulière 

car elle impose des restrictions opérationnelles. 

Le début de l'engorgement dans des canaux rectangulaires confinés est estimé grâce à un 

processus itératif. La hauteur maximale des ondes inertielles correspondant à l'épaisseur 

maximale locale du film        est estimée comme étant égale à 2,5 fois l'épaisseur moyenne 

du film en configuration contre-courant [8].        est ensuite comparé à la hauteur du canal 

(e). Si la hauteur de la crête des ondes dépasse e/2, le débit de vapeur correspondant est 

identifié comme étant celui correspondant au début de l'engorgement. Dans les hypothèses du 

modèle, on s'attend à ce que l'engorgement se produit, à l'entrée du canal où les débits de 

liquide et de vapeur sont à leur maximum. L'épaisseur moyenne du film est calculée en 

utilisant le modèle décrit ci-dessus, en fonction des débits impliqués. Le débit de liquide est 

gouverné par les conditions de fonctionnement. Le débit de vapeur conduisant à 

l'engorgement est déterminé à partir de ce processus itératif, en fonction du débit de liquide et 

de la hauteur du canal. Le début de l'engorgement prédit par cette approche est comparé aux 

prédictions des corrélations de la littérature. 
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Pour prédire le début de l’engorgement, les corrélations élaborées dans la littérature [10-

13], applicables à des canaux rectangulaires, s’appuient sur l’équation de type-Wallis 

suivante : 

   
        

       (3) 

Où     et     sont des constantes déterminées à partir de résultats expérimentaux.    
   et 

   
    représentent respectivement les vitesses superficielles adimensionnelles de la phase 

vapeur et de la phase liquide. Pour une phase donnée (k), cela est exprimé par : 

   
     

  

            
 
   

           (4) 

Avec    la vitesse superficielle de la phase k (correspondant au produit de la vitesse moyenne 

de la vapeur (  ) et de la section de passage relative de la vapeur dans un canal), et    la 

longueur caractéristique. La différence entre les différentes corrélations résident dans leur 

évaluation de     et    , ainsi que dans leur sélection de la longueur caractéristique   . Le 

tableau 1 récapitule les expressions empiriques de     et     ainsi que l’expression de la 

longueur caractéristique (  ) utilisés dans les différentes corrélations. 

 

Ref.        

Biton et al. [10] 

                

   
  
         

 
 

                     

    
          

 
 

largeur du canal 

rectangulaire W 

Drosos et al. 

[13] 
1.136 0.708 

hauteur du canal 

rectangulaire e 

Sudo et al. [12]        
 

 
 
     

                     
hauteur du canal 

rectangulaire e 

Oskabe & 

Kawasaki [11] 
0.58 0.8 

largeur du canal 

rectangulaire W 

 

Tableau 1 : Estimation de  ,   et    de la littérature  

3. Résultats 

3.1. Configurations d’écoulement à co et contre-courant 

3.1.1. Générateur combiné 

Le générateur combiné, décrit dans l'article de Wirtz et al. [3], est constitué de deux parties 

distinctes: une section adiabatique comprenant 28 plaques espacées de 4 mm, suivie d'une 

section chauffée avec 15 plaques où le fluide caloporteur (HTF) et la solution alternent entre 

ces plaques. Les plaques adiabatiques sont placées perpendiculairement aux plaques chauffées 

dans l’échangeur. L’introduction de la solution NH3/H2O se fait au sommet de l'échangeur où 

elle se répand sur les plaques adiabatiques, initiant le processus de rectification. À la sortie 

des plaques adiabatiques, la solution ruisselle sur les plaques chauffées, déclenchant le 

processus de désorption. La vapeur générée dans la section chauffée s'écoule vers le haut, en 

direction opposée au film liquide. Les 7 plaques dédiées à la solution NH3/H2O intègrent des 

canaux verticaux carrés de côté fixé à 4 mm pour assurer des interactions hydrodynamiques 

négligeables à l'interface liquide-vapeur, avec 30 canaux sur chaque plaque. Dans le cadre de 

cette étude, visant le développement d’échangeurs de chaleur compacts, diverses hauteurs de 

canal (e) (i.e. espacement entre les plaques) sont testées : 4, 2, 1 et 0.8 mm. Ces tests 
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permettent d'explorer l'influence de la contrainte de cisaillement de la vapeur sur 

l'écoulement. Les figures 1a et 1b illustrent les variations de l’épaisseur moyenne de film, de 

la contrainte de cisaillement interfaciale et des températures le long du générateur combiné 

pour ces différentes hauteurs. 

 

 
  a) Évolution de l’épaisseur moyenne de film                                          b) Évolution de la température 

          & la contrainte de cisaillement interfaciale 

Figure 1- Évolution de l’épaisseur moyenne de film, de la contrainte de cisaillement interfaciale et 

des températures le long du générateur combiné pour différentes hauteurs allant de 4 à 0.8 mm. Les 

flèches dans la figure 1b indiquent les directions de circulation des flux. 

Dans la section adiabatique, un espacement constant de 4 mm a été maintenu entre les 

plaques. La largeur des plaques adiabatiques est adaptée pour s'aligner avec le rétrécissement 

des hauteurs des canaux de la section chauffée. Comme illustré sur la figure 1a, pour tous les 

cas, l'épaisseur moyenne du film augmente le long de la section adiabatique en raison de 

l'absorption de vapeur, avec une contrainte de cisaillement interfaciale négligeable. En 

revanche, dans la section chauffée, l'épaisseur moyenne du film diminue le long de la plaque 

en raison de la désorption de la vapeur, accompagné d’une diminution de la contrainte de 

cisaillement interfaciale (le débit de vapeur augmentant dans la direction de l'écoulement de la 

vapeur, contraire à l’écoulement de liquide). La contrainte de cisaillement interfaciale presque 

négligeable observée dans la section adiabatique confirme l'hypothèse de Wirtz et al. [4]. 

L'augmentation de l'épaisseur moyenne du film dans cette partie lors de la transition de 4 à 0.8 

mm peut être attribuée à la réduction de la section de passage avec la diminution de la taille 

de l’échangeur. La section chauffée, quant à elle, présente une augmentation significative de 

     lorsque la hauteur du canal passe de 4 à 0.8 mm. Le signe négatif de      indique la 

configuration à contre-courant, où la contrainte de cisaillement s’oppose à l’écoulement du 

film liquide. Dans cette configuration, l'augmentation de la norme du taux de cisaillement      
entraîne une augmentation de l'épaisseur moyenne du film, comme le montre la figure 1a 

(~25% à l'entrée de la section chauffée). La figure 1b montre que l'augmentation de 

l'épaisseur du film due à la réduction de la hauteur du canal n'a pas d'effet significatif sur la 

distribution de la température de la solution à l'interface et du fluide caloporteur le long de la 

plaque. En conclusion, il est possible d'atteindre une compacité accrue du générateur (~25%) 

sans impacter les transferts de masse et de chaleur, car la puissance totale échangée avec le 

fluide caloporteur reste constante dans tous les cas. 

3.1.2. Absorbeur 

La géométrie proposée pour l'absorbeur reproduit celle de la section chauffée du générateur 

combiné, avec de plaques plus longues. Cette modification a pour objectif d’assurer une 
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absorption complète de la vapeur à la sortie de l'absorbeur. L’agencement de l’absorbeur suit 

un schéma d'écoulement co-courant [15], où à la fois le liquide et la vapeur s'écoulent vers le 

bas. Tout comme dans le générateur combiné, différentes hauteurs de canal sont testées : 4, 2, 

1 et 0.8 mm. Les figures 2a et 2b illustrent les variations de l'épaisseur moyenne du film, de la 

contrainte de cisaillement interfaciale et des températures le long de l'absorbeur pour ces 

différentes hauteurs. 
    

 
  a) Évolution de l’épaisseur moyenne de film                                        b) Évolution de la température 

          & la contrainte de cisaillement interfaciale 

Figure 2- Évolution de l’épaisseur moyenne de film, de la contrainte de cisaillement interfaciale et 

des températures le long de l’absorbeur pour différentes hauteurs allant de 4 à 0.8 mm. Les flèches 

dans la figure 2b indiquent les directions de circulation des flux. 

Comme illustré sur la figure 2a, pour tous les cas, on observe une augmentation de 

l'épaisseur moyenne du film le long de la plaque, attribuable en partie à l'absorption de 

vapeur, avec une diminution de la contrainte de cisaillement interfaciale. De plus, la transition 

de 4 à 0.8 mm s'accompagne d'une augmentation de la contrainte de cisaillement interfaciale 

entraînant une diminution de l'épaisseur moyenne du film, du fait de la configuration 

d'écoulement co-courant. De manière similaire au générateur combiné, la transition de 4 à 0.8 

mm montre des changements de température presque négligeables pour le fluide caloporteur 

(HTF) et la solution à l'interface (figure 2b). La même conclusion peut être tirée pour 

l'absorbeur en termes de gain de compacité sans sacrifier les transferts dans l'échangeur de 

chaleur à plaques et à films tombants. 

3.2. Prédiction de l’engorgement dans le générateur combiné 

Comme mentionné précédemment, l'engorgement dans le générateur combiné devrait se 

produire à l'entrée des plaques chauffées. Étant donné que les transferts de masse et de chaleur 

ne sont pas affectés par la hauteur de canal, il est possible de déterminer l'apparition de 

l'engorgement en comparant la vitesse superficielle de la vapeur à celle correspondant au 

début de l'engorgement pour chaque hauteur de canal. La vitesse superficielle de la vapeur 

(  ) correspondant au début de l'engorgement est estimée à l'aide des corrélations de la 

littérature [10-13] et du modèle analytique d'engorgement proposé dans cette étude. Les 

résultats sont présentés dans la figure 3. 

En première observation, la vitesse superficielle de la vapeur (  ) nécessaire pour atteindre 

le début de l'engorgement augmente avec l'augmentation de la hauteur de canal (e), 

correspondant à une diminution du taux de confinement. La disparité entre les corrélations 

observées dans ce graphique a été soulignée dans une étude antérieure [10]. Les points noirs 
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sur la figure représentent la vitesse superficielle de vapeur      prédite à l'entrée de la section 

chauffée du générateur combiné pour chaque hauteur dans les conditions de fonctionnement 

du générateur combiné (section 3.1.1). L'engorgement devrait se produire lorsque la vitesse 

superficielle prédite est supérieure à celle estimée par les corrélations. Les corrélations de 

Drosos [13], Sudo [12] et Oskabe & Kawasaki [11] prédisent l'engorgement dans toutes les 

configurations, alors qu'aucun engorgement n'a été observée dans les conditions nominales (e 

= 4 mm) [4]. La corrélation de Biton [10] prédit le début de l'engorgement pour une hauteur 

de canal de 1,24 mm, tandis que celle prédite par le modèle développé dans cette étude est 

proche de 1 mm. Les prévisions d'engorgement seront comparées aux expériences dans un 

futur proche. 

 
Figure 3- Comparaison entre les corrélations empiriques et le modèle développé pour le début de 

l'engorgement. 

4. Conclusion 

Dans cette étude, centrée sur l'exploration du confinement dans des échangeurs de chaleur 

à plaques et à films tombants dans les machines à absorption, le domaine d’application d’un 

modèle numérique précédemment développé décrivant les transferts de masse et de chaleur 

dans ces échangeurs a été étendu en intégrant les interactions hydrodynamiques entre les 

écoulements de liquide et de vapeur, rendant ainsi le modèle applicable aux géométries 

confinées. Le nouveau modèle numérique a été appliqué à deux composants de la machine à 

absorption : le générateur combiné et l'absorbeur. L'étude démontre le potentiel 

d'accroissement de la compacité des composants sans impact sur leurs performances. De plus, 

une approche a été proposée pour prédire le début de l'engorgement dans les configurations à 

contre-courant et a été comparée aux corrélations existantes de la littérature. Les résultats ont 

révélé que l’engorgement apparaitrai lorsque l'espacement entre les plaques de l'échangeur de 

chaleur est inférieur à un seuil d'environ 1 mm. 
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Résumé - L’étude porte sur la modélisation de l’émissivité hémisphérique apparente d’une cavité
isotherme, de géométrie cylindrique ou rectangulaire. Le matériau de la cavité est supposé opaque à
émission diffuse ; sa réflexion est diffuse ou spéculaire. Deux modélisations numériques de l’émissivité
par MODRAY® et par Monte Carlo sont développées et donnent les mêmes résultats que les modèles
analytiques de la littérature. Des modèles réduits en sont déduits, adaptés pour du calcul rapide
d’ingénierie. Des mesures expérimentales corroborent la modélisation proposée.

Mots-clés : Émissivité ; Cavités cylindrique et rectangulaire ; Monte Carlo ; Identification de modèle ;
Modèle réduit.

Nomenclature

Lettres latines
d Profondeur de cavité, m
∂Dh Surface de l’hémisphère
fr BRDF (fonction de distribution de la réflecti-

vité bidirectionnelle), sr−1

F Facteur de forme
F Facteur de forme gris (multi-réflexions)
h Hauteur de cavité rectangulaire, m
k Paramètre de modèle réduit
m̂ Espérance d’une variable aléatoire
~n Vecteur normal à la surface
N Nombre de rayons / simulations
r Rayon de cavité cylindrique, m
R Rayon d’hémisphère, m
s Écart-type d’une variable aléatoire
u Nombre aléatoire entre 0 et 1
w Largeur de cavité rectangulaire, m
X Variable aléatoire
x Profondeur d’un point de la paroi latérale de

la cavité, m

Symboles grecs
α Absorptivité
δ Profondeur relative de cavité
δ̃ Distribution de Dirac
∆ Profondeur relative caractéristique
ε Émissivité
η Puissance de modèle réduit (spéculaire)
ρ Réflectivité
κ Puissance de modèle réduit (spéculaire)
µ Coefficient de modèle réduit (spéculaire)
ν Coefficient de modèle réduit (spéculaire)
~ω Direction du rayon

Indices et exposants
∞ Cavité de profondeur infinie
cyl Cavité cylindrique
di Réflexion diffuse
e Effective
m Matériau de la cavité
r Direction de réflexion
sp Réflexion spéculaire

1. Introduction

L’étude est motivée par une problématique industrielle. Lors d’un procédé de fabrication, une
charge en aluminium est chauffée par rayonnement dans un four sous vide à l’aide de dizaines
de panneaux radiants. La charge présente deux types de surface : principalement de l’aluminium
plein, dont l’émissivité hémisphérique totale est estimée à 0.15, et des cavités rectangulaires de
dimensions variables également en aluminium. Les propriétés optiques de ces cavités sont mal

https://doi.org/10.25855/SFT2024-038
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connues de l’industriel. Celui-ci souhaite améliorer la précision de son jumeau numérique {four
+ charge}, ce qui nécessite une compréhension fine du comportement radiatif des cavités.

L’objectif de l’étude est donc de modéliser l’émissivité apparente hémisphérique d’une ca-
vité rectangulaire, l’émissivité apparente (hémisphérique ou directionnelle) d’une cavité étant
l’émissivité de la surface fictive occupant l’ouverture de la cavité et ayant le même comporte-
ment radiatif. Le résultat utile pour l’industriel est un modèle réduit permettant le calcul rapide
de l’émissivité apparente de la cavité en fonction de ses dimensions et de l’émissivité du maté-
riau (constante sur l’intervalle spectral d’intérêt). Les hypothèses de travail sont :

• Atmosphère non participante dans et en dehors de la cavité
• Matériau opaque
• Matériau à émission diffuse
• Cavité isotherme

Si les deux premières hypothèses sont raisonnables pour l’application industrielle considé-
rée, les deux suivantes sont plus discutables (émission peu diffuse de l’aluminium et écart de
température jusqu’à 50 ◦C entre l’ouverture et le fond de la cavité). Elles permettent cependant
de simplifier la modélisation. Par ailleurs, des mesures expérimentales indiquent que la réflexion
de l’aluminium utilisé est 1/4 diffuse 3/4 spéculaire. Par conséquent, les deux cas extrêmes –
réflexion purement diffuse ou purement spéculaire – seront abordés conjointement.

d

h

w

(a) Rectangulaire

d

r

(b) Cylindrique

Figure 1 : Typologies de cavité

La figure 1a schématise la cavité
rectangulaire, de profondeur d, avec
une ouverture de hauteur h et de lar-
geur w. Elle est composée d’un ma-
tériau d’émissivité εm. A la connais-
sance des auteurs, la littérature ne pro-
pose pas de modèle de l’émissivité ap-
parente d’une telle cavité. Elle s’avère
en revanche abondante pour la cavité cylindrique, très utilisée en tant que corps noir. Afin de
confronter les résultats de l’étude à ceux de la littérature, le cas de la cavité cylindrique est donc
également traité. De profondeur d et de rayon r, elle est schématisée par la figure 1b.

2. Modélisation analytique dans la littérature

2.1. Cavité cylindrique avec matériau à réflexion diffuse

Dès 1927, Buckley pose les bases de la modélisation physique de l’émissivité apparente
d’une cavité cylindrique avec réflexion diffuse du matériau. Via des radiosités, il obtient deux
équations intégrales couplées donnant l’émissivité effective d’un point de la paroi de la cavité
[1]. La résolution analytique n’étant pas possible, des approximations sont nécessaires pour
aboutir à un résultat. Initialement appliquée aux puits de lumière, la modélisation proposée sert
rapidement au dimensionnement de corps noirs. En 1962, l’arrivée des ordinateurs permet une
résolution numérique exacte par Sparrow, Albers et Eckert [2]. Ces derniers en déduisent alors
l’émissivité hémisphérique apparente de la cavité via les équations (1) à (3).

εe (x) = εm + (1− εm)

∫ d

x′=0

εe (x
′)

1

2r

[
1− |x− x′| (x− x′)2 + 6r2

[
(x− x′)2 + 4r2

]3/2

]
dx′

+ (1− εm)

∫ r

r′=0

εe (r
′)

2rr′ (d− x)
(
r2 + (d− x)2 − r′2

)
[(
r2 + (d− x)2 + r′2

)2 − 4r2r′2
]3/2dr

′
(1)
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εe (r
′) = εm + (1− εm)

∫ d

x′=0

εe (x
′)

2r2 (d− x′)
(
r2 + (d− x′)2 − r′2

)
[(
r2 + (d− x′)2 + r′2

)2 − 4r2r′2
]3/2dx

′ (2)

εcyl =
εm

1− εm

[
4

∫ d

x′=0

(1− εe (x
′)) dx′ + 2

∫ r

r′=0

r′ (1− εe (r
′)) dr′

]
(3)

Une modélisation alternative aux équations intégrales couplées, portée successivement par
Gouffé [3], Treuenfels [4] et Kholopov [5], passe par la somme infinie des multi-réflexions suc-
cessives d’un rayonnement incident extérieur dans la cavité. Toutefois, cette seconde méthode
utilise des approximations. Le tableau 1 regroupe quelques valeurs d’émissivité apparente cal-
culées avec des modèles analytiques de la littérature. Un écart important existe entre les modèles
à faible εm, qui correspond au cas d’intérêt pour l’industriel. Par la suite, le modèle proposé par
[2] servira de référence pour la cavité cylindrique avec matériau à réflexion diffuse.

εm = 0.15 εm = 0.50 εm = 0.85

δ = d
r [2] [4] [5] Écart [2] [4] [5] Écart [2] [4] [5] Écart

0.1 0.173 0.167 0.173 3 .5 % 0.538 0.532 0.537 1 .1 % 0.867 0.866 0.866 0 .1 %
0.5 0.258 0.245 0.257 5 .0 % 0.657 0.648 0.654 1 .4 % 0.914 0.913 0.913 0 .1 %
1.0 0.343 0.329 0.340 4 .1 % 0.743 0.736 0.739 0 .9 % 0.942 0.940 0.941 0 .2 %
5.0 0.558 0.425 0.494 23 .8 % 0.836 0.807 0.819 3 .5 % 0.962 0.960 0.960 0 .2 %

10.0 0.576 0.426 0.500 26 .0 % 0.838 0.808 0.820 3 .6 % 0.963 0.960 0.960 0 .3 %
25.0 0.577 0.426 0.500 26 .2 % 0.838 0.808 0.821 3 .6 % 0.963 0.960 0.960 0 .3 %

Tableau 1 : Émissivité hémisphérique apparente de cavité cylindrique avec matériau à réflexion
diffuse (modèles analytiques de [2], [4] et [5])

2.2. Cavité cylindrique avec matériau à réflexion spéculaire

La modélisation physique de l’émissivité apparente d’une cavité cylindrique avec réflexion
spéculaire du matériau est considérée pour la première fois en 1954 par de Vos [6]. Dans son
article, il va jusqu’à modéliser une réflexion intermédiaire entre diffus et spéculaire, et ce pour
une cavité anisotherme. Néanmoins, son modèle est complexe et inadapté pour de l’ingénierie.
En 1965, Lin et Sparrow propose une autre approche qui donne l’équation (4) relativement
simple pour la cavité cylindrique [7], avec δ = d/r.

εcyl = εm + 2δε2m

∞∑

n=1

ρnm



√
1 +

(
δ

n

)2

− δ

n


 (4)

Le tableau 2 donne des valeurs d’émissivité apparente issues du modèle analytique de [7].
Ce modèle servira de référence pour la cavité cylindrique avec matériau à réflexion spéculaire.

δ = d
r εm = 0.15 εm = 0.50 εm = 0.85

0.1 0.175 0.547 0.873
0.5 0.259 0.681 0.932
1.0 0.343 0.777 0.964
5.0 0.672 0.958 0.997

10.0 0.821 0.986 0.999
25.0 0.945 0.997 1.000

Tableau 2 : Émissivité hémisphérique apparente de cavité cylindrique avec matériau à réflexion
spéculaire (modèle analytique de [7])
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3. Modélisation numérique

3.1. MODRAY®

Le logiciel MODRAY® est développé par l’École des Mines de Paris. Il permet le calcul
de facteurs de transfert radiatifs entre des surfaces opaques grises en prenant en compte les
multi-réflexions diffuses ou spéculaires. Les facteurs de forme entre surfaces sont calculés par
l’approximation des flux plans, puis les facteurs de forme gris en découlent via la méthode des
revêtements. Davantage de détails sont disponibles dans la thèse de Ferrand [8].

Hémisphère
d

R
r

Figure 2 : Cavité cylindrique
et hémisphère

Dans MODRAY®, le système de la figure 2 est construit, com-
posé de la cavité (ici cylindrique) et d’un corps noir hémisphé-
rique de rayon R, dont la base (non comptée dans l’hémisphère)
est dans le même plan que l’ouverture de la cavité. A l’aide du
logiciel, le facteur de forme gris F de l’hémisphère vers la cavité
est calculé (prise en compte des multi-réflexions à l’intérieur de
la cavité). L’émissivité apparente εcyl est obtenue en divisant F
par le facteur de forme F = r2/(2R2) de l’hémisphère vers l’ou-
verture de la cavité. La même démarche est ensuite adaptée pour la cavité rectangulaire. Des
résultats sont présentés aux sections 3.3. et 3.4.

3.2. Monte Carlo

Le principe fondamental de cette méthode est d’évaluer une grandeur physique (m = E[X])
en réalisant un grand nombre N de simulations d’une variable aléatoire X . Pour chacune de
ces simulations, la valeur xi est retenue et l’estimation de l’espérance est obtenue en utilisant la
moyenne empirique m̂ convergeant fortement vers m.

m = E[X] ≈ m̂ =
1

N

N∑

i=1

xi (5)

La méthode de Monte Carlo est largement plébiscitée dans le domaine des transferts radiatifs
[9]. En particulier, elle a été appliquée aux calculs de facteurs de forme dans des géométries plus
ou moins complexes mais aussi pour des problèmes d’émissivités apparentes [10, 11]. Elle est
ici appliquée à l’estimation de l’émissivité hémisphérique d’une cavité en adoptant un point de
vue reverse. Ainsi, la grandeur évaluée est l’absorptivité effective (αe) de la cavité, elle-même
égale à l’émissivité d’après la loi de Kirchoff. Les événements possibles aux interfaces solides
de la cavité sont une absorption ou une réflexion (spéculaire ou diffuse). Dans ce travail, les sur-
faces sont considérées purement diffuses ou spéculaires mais la prise en compte d’un matériau
intermédiaire ne poserait aucun problème dans le cadre de cette méthode. Dans l’équation (6),
la formulation intégrale de l’absorptivité apparente de la cavité est donnée directement.

αe =

∫

∂Dh

dS p~X(~x)

∫

2π

d~ω p~Ω(~ω)×
{
H(~ω ∩ ∂Dh)× 0+

H(~ω��∩ ∂Dh)× J (~x, ~ω)
(6)

avec αm = εm l’émissivité du matériau fixée et où le terme J (~x, ~ω) s’obtient par appels récur-
sifs selon l’équation (7). fr(~ω, ~ωr) est donnée par l’équation (8).

J (~x, ~ω) =
H(u ≤ αm)

F
+H(u > αm)

∫

2π

d~ωrfr(~ω, ~ωr)|~ωr · ~n| ×
{
H(~ωr ∩ ∂Dh)× 0+

H(~ωr ��∩ ∂Dh)J (~xr, ~ωr)
(7)
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fr(~ω, ~ωr) =

{
1/π si réflexion diffuse
δ̃(~ω−~ωr)
|~ωr·~n| si réflexion spéculaire

(8)

L’algorithme correspondant à cette formulation intégrale est fourni par alg. 1. Le code de calcul
présenté ici s’appuie sur la bibliothèque libre Star-Engine développée par la start-up Méso-Star.

Algorithme 1 : Évaluation de l’émissivité apparente par Monte Carlo

1 Initialiser m̂ = 0 et s = 0
2 for i = 1 : N do
3 Échantillonnage d’une position ~x ∈ ∂Dh et d’une direction ~ω
4 test = True
5 while test do
6 if ~ω ∩ ∂Dh then
7 xi = 0
8 test = False
9 else

10 Échantillonnage de u ∈ [0, 1]
11 if u ≤ αm then
12 xi = 1
13 test=False
14 else
15 Échantillonnage d’une direction de réflexion ~ωr (spéculaire ou diffuse) selon

fr(~ω, ~ωr)
16 ~ω = ~ωr et on calcule la nouvelle position

17 m̂ = 1
N

N∑
i=1

xi/F et s = 1√
N

√
1
N

N∑
i=1

(xi/F )2 −
(

1
N

N∑
i=1

(xi/F )

)2

3.3. Cavité cylindrique

En appliquant les deux modélisations numériques présentées à la section 3.1. et à la sec-
tion 3.2. à la cavité cylindrique, l’émissivité hémisphérique apparente est calculée pour εm, r et
d fixés. Le tableau 3 donne des valeurs pour une réflexion diffuse ou spéculaire, avec δ = d/r.

MODRAY® Monte Carlo (N = 106)

Diffus Spéculaire Diffus Spéculaire

δ
εm 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85

0.1 0.173 0.536 0.863 0.174 0.544 0.869 0.173 0.539 0.868 0.175 0.547 0.875
0.5 0.258 0.656 0.912 0.260 0.680 0.931 0.259 0.659 0.916 0.261 0.683 0.935
1.0 0.343 0.743 0.942 0.345 0.779 0.965 0.344 0.745 0.944 0.345 0.779 0.967
5.0 0.558 0.837 0.962 0.688 0.970 1.001 0.559 0.837 0.965 0.674 0.960 1.000

10.0 0.575 0.837 0.962 0.842 1.000 1.005 0.577 0.839 0.965 0.825 0.989 1.002
25.0 0.576 0.838 0.963 0.966 1.012 1.006 0.578 0.839 0.965 0.948 1.000 1.003

Tableau 3 : Émissivité hémisphérique apparente de cavité cylindrique (modèles numériques)

L’augmentation importante de l’émissivité apparente avec δ est appelée "effet cavité" dans
la littérature. Pour εm = 0.15 et δ = 5, la cavité dépasse déjà 0.50 d’émissivité apparente.
Deux points importants sont à souligner : l’émissivité apparente pour une réflexion diffuse est
inférieure à 1 même pour δ = ∞ (valeur asymptotique dépendant de εm) et l’effet cavité est
plus prononcé pour une réflexion spéculaire que pour une réflexion diffuse à partir de δ = 5.
Des valeurs excèdent 1 du fait de la précision numérique.
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Figure 3 : Émissivité apparente de cavité pour εm = 0.15
par MODRAY® et par Monte Carlo

La figure 3 montre les résul-
tats par MODRAY® et par Monte
Carlo pour εm = 0.15. L’incer-
titude à 99 % vaut 0.002 pour
Monte Carlo. Les valeurs obte-
nues sont en accord avec les ré-
férences [2] (cf. tableau 1) et [7]
(cf. tableau 2), avec un écart chez
MODRAY® en spéculaire pour
εm faible et δ élevée : Monte
Carlo sera donc préféré pour iden-
tifier les modèles réduits.

3.4. Cavité rectangulaire

En appliquant les deux modélisations numériques de la section 3.1. et de la section 3.2. à la
cavité carrée, l’émissivité hémisphérique apparente est calculée pour εm, w (= h) et d fixés. Le
tableau 4 donne quelques valeurs pour une réflexion diffuse ou spéculaire, avec δ = d/w. Les
commentaires de la section 3.3. s’appliquent à nouveau ici. La figure 3 montre les résultats par
Monte Carlo pour εm = 0.15. Des valeurs excèdent 1 du fait de la précision numérique.

MODRAY® Monte Carlo (N = 106)

Diffus Spéculaire Diffus Spéculaire

δ
εm 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85 0.15 0.50 0.85

0.1 0.196 0.572 0.882 0.198 0.586 0.892 0.196 0.570 0.879 0.197 0.586 0.891
0.5 0.343 0.742 0.944 0.347 0.781 0.966 0.341 0.739 0.939 0.345 0.777 0.962
1.0 0.456 0.815 0.963 0.477 0.883 0.992 0.454 0.811 0.958 0.473 0.875 0.985
5.0 0.594 0.846 0.959 0.852 1.000 1.000 0.591 0.846 0.964 0.832 0.987 0.999

10.0 0.595 0.846 0.960 0.953 1.011 1.001 0.592 0.846 0.964 0.932 0.997 1.000
25.0 − − − − − − 0.592 0.847 0.964 0.985 0.999 1.000

Tableau 4 : Émissivité hémisphérique apparente de cavité carrée (modèles numériques)

4. Modèles réduits

Figure 4 : Résultats des modèles réduits pour εm = 0.15

Cette section résume l’identi-
fication de modèles réduits pour
les cavités cylindrique et carrée,
en diffus et en spéculaire. La
connaissance de εm et δ permet
de remonter simplement à l’émis-
sivité hémisphérique apparente de
la cavité voulue : les modèles ré-
duits s’adressent donc à des cal-
culs rapides d’ingénierie. L’iden-
tification est effectuée à l’aide
d’un algorithme de Levenberg-
Marquardt en se basant sur les va-
leurs issues de Monte Carlo. Le modèle réduit pour une réflexion diffuse est décrit par les équa-
tions (9) à (11), construites de manière empirique ; l’équation (10) s’inspire de la formule établie
dans la thèse de Pierre [12]. Les paramètres du modèle réduit sont donnés dans le tableau 5.
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Cavité cylindrique Cavité carrée
i

δ = d/r δ = d/w

1 0.853 0.769
2 0.663 0.290
3 −0.531 −0.572
4 −0.164 0.006

Tableau 5 : ki en réflexion diffuse

εdi = ε∞ + (ε− ε∞) exp−δ/∆ (9)

ε∞ =
(1 + k1)

√
εm

k1 +
√
εm

(10)

∆ = k2ε
k3
m + k4 (11)

Cavité cylindrique Cavité carrée
i

δ = d/r δ = d/w

1 1.273 1.361
2 0.073 0.090
3 1.318 0.511
4 −0.854 −0.908
5 −1.150 −0.457
6 −4.378 −4.187
7 5.320 4.523
8 −2.186 −1.631
9 −0.531 −0.384
10 0.502 0.319
11 8.576 9.505
12 −13.665 −17.192
13 8.533 11.617
14 −2.480 −3.508
15 0.801 0.880

Tableau 6 : ki en réflexion spéculaire

Le modèle réduit pour une réflexion spéculaire est
décrit par les équations (12) à (16), construites aussi
de manière empirique (paramètres fournis tableau 6).

εsp =
δκ + µεm + νδη

δκ + µ
(12)

κ = k1 + εk2m (13)

µ = k3ε
k4
m + k5 (14)

ν = k6ε
4
m + k7ε

3
m + k8ε

2
m + k9εm + k10 (15)

η = k11ε
4
m + k12ε

3
m + k13ε

2
m + k14εm + k15 (16)

Les valeurs calculées via les modèles réduits sont tracées et comparées aux données origi-
nales de Monte Carlo sur la figure 4 pour εm = 0.15 : l’ajustement est jugé satisfaisant.

5. Mesures expérimentales

Figure 5 : Maquette de la cavité pro-
fonde de 14 cm à 50 ◦C vue à 0◦

Pour vérifier les résultats numériques, des mesures
d’émissivité apparente sont réalisées. Une maquette
de cavité carrée en aluminium de 4.3 cm de côté
et de profondeur réglable est chauffée via de l’eau
provenant d’un bain thermostaté à 50 ◦C. Un suivi
de la température de la maquette est réalisé à partir
de thermocouples. Une caméra infrarouge préalable-
ment étalonnée avec un corps noir permet de réaliser
des mesures sur la cavité pour des angles allant de 0◦

à 50◦. Un angle incident de 0◦ correspond à un aligne-
ment de la cavité face à la caméra (figure 5).

Figure 6 : Émissivité apparente de la cavité à
50 ◦C en fonction de δ et de l’angle de vue

Des tests préalables ont permis d’éva-
luer l’impact de certains facteurs sur la prise
de mesure afin d’obtenir les résultats les
plus précis possibles. L’influence du rayon-
nement parasite environnant a ainsi été mise
en évidence, faussant les résultats avec l’ad-
dition des reflets de l’environnement et de
la caméra. Ces reflets ont une influence éle-
vée pour une cavité avec une température
proche de l’ambiante, mais sont atténués
avec une température de 50 ◦C.
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La figure 6 présente l’émissivité apparente de la cavité avec une profondeur allant de 0 à
14 cm, pour des angles entre 0◦ et 50◦ par rapport à la normale de la cavité chauffée à 50 ◦C. Plus
les angles sont importants, plus l’émissivité apparente augmente. Cette tendance se poursuit cer-
tainement au-delà de 50◦ (les mesures devenant imprécises pour ces angles-là). De même, plus
la cavité est profonde, plus l’émissivité apparente augmente : l’effet cavité est donc retrouvé.

Les simulations réalisées avec le modèle Monte Carlo aboutissent à une émissivité hémi-
sphérique apparente de 0.92 en diffus et de 0.99 en spéculaire pour εm = 0.7 et δ = 3.25.
Les valeurs d’émissivité correspondantes mesurées dans cette expérience sont de 0.77 pour 0◦

à 0.82 pour 50◦. Cette différence peut s’expliquer par l’augmentation supposée de l’émissivité
directionnelle de 50◦ à 90◦. Ainsi, le résultat de l’intégration des valeurs mesurées de 0◦ à 90◦

doit probablement converger vers les résultats théoriques obtenus par les modèles numériques.

6. Conclusion

L’étude a abouti à la création de modèles réduits pour les cavités cylindrique et carrée : une
loi à 4 paramètres pour une réflexion diffuse et une loi à 15 paramètres pour une réflexion spé-
culaire. Les lois ont été identifiées à partir de données issues d’une méthode de Monte Carlo,
méthode en accord avec le logiciel MODRAY® ainsi qu’avec les modèles analytiques de la litté-
rature. La tendance de l’effet cavité a par ailleurs été confirmée par des mesures expérimentales.

Ces premiers modèles réduits répondent partiellement à la problématique industrielle. Un
modèle réduit plus général que celui de la cavité carrée devra être élaboré avec w 6= h. Pour la
réflexion spéculaire, une réduction du nombre de paramètres du modèle réduit sera également
bienvenue. Enfin, une modélisation intermédiaire entre une réflexion purement spéculaire et
purement diffuse permettra d’affiner les valeurs utilisables dans le jumeau numérique industriel.
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Résumé - Deux configurations géométriques sont considérées : la géométrie DT (Deformed Tube)
où la paroi du tube est sinusoı̈dalement déformée et la géométrie DETSC (Deformed External Tube
and Swirled Core) où un noyau central générant un mouvement hélicoı̈dal est inséré. L’étude, menée
par voies numérique et expérimentale, pour un régime d’écoulement laminaire, consiste à évaluer
l’influence du pas du noyau interne sur la qualité du mélange et les transferts thermiques. Les résultats
montrent l’apparition de phénomènes d’advection chaotiques dans les deux configurations étudiées
mais pour des nombres de Reynolds plus bas dans la configuration DETSC. Le facteur de performance
thermo-hydraulique (PEC) atteint une valeur maximale égale à 2,2 pour un pas de 0,005 m.

Nomenclature

Ae amplitude des déformations, -
cp capacité thermique massique, Jkg−1K−1

Dh = 4S/P diamètre hydaulique, m
f coefficient de frottement, -
hglo coefficient global d’échange,Wm−2K−1

Nu = hgloDh

λ nombre de Nusselt, -
P périmètre mouillé, m
Pi = piDh pas de l’hélice, m
Re = umDhρ

µ = nombre de Reynolds, -
S section de passage, m2

T température, K
um vitesse débitante, m/s
Symboles grecs
λ conductivité thermique, Wm−1K−1

µ viscosité dynamique, Pa.s
ρ masse volumique, kg.m−3

Indices et exposants
DT Deformed Tube
DETSC Deformed External Tube and Swirled Core
0 géométrie de référence

1. Introduction

La gestion efficace des ressources en matières premières et en énergie est une question cru-
ciale dans l’industrie moderne. Dans le domaine scientifique des composants thermofluidiques
tels que les échangeurs de chaleur ou les échangeurs de chaleur multifonctionnels, qui jouent
un rôle clé dans diverses applications industrielles, améliorer l’efficacité thermo-hydraulique
représente un défi de taille. Des recherches menées par Thakur et al. [1] ainsi que Liu et al. [2]
ont passé en revue diverses techniques pouvant optimiser ces transferts. Ces méthodes peuvent
être classées en deux catégories : les méthodes actives, qui utilisent de l’énergie supplémentaire
pour influencer l’écoulement (comme les écoulements acoustiques[3] ou les écoulements os-
cillants [4]), et les méthodes passives, qui impliquent des modifications géométriques pour
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améliorer l’efficacité sans augmenter la consommation d’énergie. Bien que ces modifications
géométriques [1], [2] aient montré une amélioration des transferts thermiques, elles entraı̂nent
également une augmentation des pertes de charge, notamment dans les zones à section réduite.
Néanmoins, il est possible de créer des formes qui maintiennent une section de passage de fluide
constante ou quasi constante, évitant ainsi des problèmes de recirculation du fluide. C’est l’ob-
jet de notre communication. Nous appliquons le concept de déformations successives alternées
à la paroi externe d’une géométrie coaxiale, tandis qu’un tube de forme hélicoı̈dale ovale est
utilisé comme surface interne. Ceci a fait l’objet de plusieurs études [5], [6], [7]. Dans cette
communication, nous nous intéressons à la géométrie DT (Deformed Tube) où la paroi du tube
est sinusoı̈dalement déformée et à la géométrie DETSC (Deformed External Tube and Swirled
Core) où un noyau central générant un mouvement hélicoı̈dal (swirl) est inséré. Nous compa-
rons la qualité du mélange des deux géométries à la fois expérimentalement et numériquement
et étudions l’influence du pas sur les performances thermo-hydrauliques.

2. La géométrie, modélisation et banc d’essai

2.1. Géométrie des tubes

La première géométrie, DT (Deformed Tube), est constituée d’un tube caractérisé par des
déformations successives alternées. Le principe de cette déformation est de garder la section
de passage quasiment constante et de générer des zones d’étirements et de contractions dans
l’écoulement en déformant la paroi. Avec ces deux contraintes, la forme obtenue est une el-
lipse dont l’ellipticité varie graduellement comme le montre la figure 1. Deux paramètres la ca-
ractérise : l’amplitude de la déformation sinusoı̈dale Ae et la longueur d’onde des déformations
λe (voir tableau 1). Lorsque la section droite est circulaire, le diamètre de ce tube est De =
20 mm et sa longueur est de 1080 mm. La deuxième géométrie, DETSC (Deformed Exter-
nal Tube and Swirled Core), consiste à insérer un noyau torsadé au sein de la géométrie DT .
Ce noyau possède une section elliptique constante tout en ayant le grand axe dont l’orienta-
tion varie hélicoı̈dalement dans la direction de l’écoulement. Le pas de l’hélice est Pi = piDh

est variable (voir tableau 2) tandis que le grand et le petit axe de la section de passage sont
aiDh = 11, 2mm et biDh = 8, 9mm comme le montre le tableau 1. En ce qui concerne les di-
mensions, les diamètres extérieur et intérieur moyens sont respectivement égaux à De = 10mm
et Di = 5 mm. Ce qui, pour cet espace annulaire, correspond à un diamètre hydraulique de
Dh = 5 mm. La paroi extérieure possède une longueur d’onde de déformation qui corres-
pond à λeDh = 30 mm pour une amplitude de AeDh = 1, 9 mm, c’est à dire 18 périodes de
déformation.

Paroi externe Paroi interne
Configurations Ae λe ai bi pi
DT 0, 38 6 / / /
DETSC 0, 38 6 1, 12 0, 89 5 < Pi < ∞

Tableau 1 : Paramètres de déformation

Cas 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Pi(mm)5 7, 5 10 15 30 60 120 240 480 ∞

Tableau 2 : Pas de l’hélice

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

266



2.2. Modèle numérique

2.2.1. Modèle, conditions aux limites et propriétés du fluide

Les équations de conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie sont
résolues pour un écoulement laminaire, stationnaire et incompressible dans les géométries tubu-
laires telles que la configuration DT et la configuration DETSC. Le couplage entre la pression
et la vitesse est effectué en utilisant l’algorithme SIMPLE. Des schémas de discrétisation au se-
cond ordre amont sont utilisés pour les termes de divergence et centrés pour les gradients. Pour
assurer une convergence satisfaisante, les seuils des résidus sont fixés à 10−8 pour l’énergie et
10−5 pour les autres équations. Afin de s’assurer davantage de la bonne convergence, le bilan de
masse et d’énergie entre l’entrée et la sortie ont été également vérifiés pour chaque simulation.
Les simulations par volumes finis ont été réalisées avec le logiciel StarCCM+. Ces calculs
ont été réalisés par un cluster de calcul ( 9XEONE5 − 2695v4(36coeurs–128GoRAM)) et
durent environ 24h en stationnaire à plusieurs semaines en instationnaire. Les conditions aux
limites sont les suivantes :

— Une vitesse uniforme imposée à l’entrée du domaine de calcul en régime laminaire. Elle
correspond à des nombres de Reynolds allant de 600 à 2000 suivant les configurations.
Pour le calcul thermique, DETSC, la température d’entrée uniforme est égale à 300 K.

— Les parois intérieure et extérieure dans le cas de la DETSC sont maintenues à 299 K.
— A la sortie du tube, tous les gradients longitudinaux sont nuls, excepté pour la pression.

Le fluide circulant dans l’espace annulaire est de l’eau aux propriétés physiques supposées
constantes sur l’intervalle de température considéré (ρ = 997, 56 kg.m3, µ = 8, 88.10−4Pa.s,
λ = 0, 62W.m−1.K−1, cp = 4181J.kg−1.K−1).

2.2.2. Maillage

La géométrie du tube et le maillage sont réalisés sous StarCCM+. Le maillage considéré
est hexaèdrique. Afin de juger du raffinement, le maillage de la section de la DETSC est
présenté sur la figure 2. A l’issue d’une étude de sensibilité au maillage, non présentée ici
(voir [7]), l’ensemble du domaine compte 7 millions de mailles dans le cas de la configuration
DETSC et 8 millions de mailles dans le cas de la configuration DT .

2.2.3. Banc d’essai

Le banc d’essai (figure 4) comporte plusieurs instruments de mesure connectés à un ordi-
nateur et affichés via une interface LabVIEW. Il est constitué d’une pompe centrifuge, reliée à
un variateur de fréquence permettant des débits de l’écoulement laminaire à l’écoulement tur-
bulent. Et pour stabiliser les débits faibles, une boucle de dérivation a été utilisée. Les mesures
réalisées comportent le débit (à +/−0,15% près), la température (à +/−0,1% près), la varia-
tion de la pression (amont/aval) (à +/−0,1% près) et la conductivité électrique (à +/−0,5%
près) destinée à mesurer la distribution des temps de séjour (voir [7]). Le débit est mesuré
par un débitmètre électromagnétique et la différence de pression par un capteur de pression
différentielle qui permet de mesurer les pertes de charge de la section d’essai. Les volumes in-
jectés et les quantités de traceur (NaCL) sont contrôlés à chaque injection. La section d’essai
DETSC est présentée dans la figure 3.
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3. Résultats et discussion

3.1. Validation du modèle numérique

Une comparaison avec les résultats expérimentaux a été effectuée pour valider la fiabilité
et la précision des simulations CFD. Une comparaison a été faite en utilisant les pertes de
charge pour des nombres de Reynolds de 800 à 2000. Un très bon accord peut être observé
entre les résultats expérimentaux et numériques. La différence maximale mesurée entre eux ne
dépasse pas 7,4% pour la configuration DT et 7,7 % pour la configuration DETSC. Nous
avons retrouvé aussi un bon accord entre la distribution des temps de séjour (DTS) numérique,
expérimental et théorique, non présenté ici, dans le cas d’un tube simple. Par conséquent, il
peut être conclu que le modèle numérique choisi est validé et a bien reproduit l’écoulement
hydrodynamique des deux systèmes étudiés DT et DETSC.

3.2. Hydrodynamique de l’écoulement pour les configurations DT et DETSC

A partir de ces comparaisons globales (pertes de charge et DTS), afin de mieux comprendre
l’influence des déformations sinusoidales externes et l’ajout d’un noyau torsadé sur la topologie
de l’écoulement radial, une visualisation, par voie numérique, des profils de vecteur vitesse sur
des coupes transversales a été réalisée à Re = 1250. Ces dernières ont été prises à chaque quart
de la 17ème période en écoulement établi. Il peut être observé dans la figure 5, qui représente
les structures d’écoulement des configurations DT et DETSC, que les macro déformations
pariétales sinusoidales génèrent des écoulements secondaires radiaux dans les directions cen-
tripète et centrifuge, en plus d’un mouvement tangentiel pour chaque quart de la section circu-
laire, comme le montrent les figures 5(a), 5(c) et 5(e). De plus, il peut également être remarqué
dans les figures 5(b) et 5(d) que ces déformations pariétales donnent naissance à des macro-
structures qui apparaissent dans les sections elliptiques. Les mécanismes successifs d’étirement
et de contraction causés par l’alternance entre la section elliptique et circulaire sur une période
de déformation génèrent ces écoulements secondaires [6]. L’ajout du noyau torsadé crée un
mouvement tangentiel important près de la paroi interne(noyau) et dévie tangentiellement les
écoulements secondaires centripètes et centrifuges ainsi que les macrostructures initialement
créées par les déformations pariétales sinusoidales externes comme le montrent les figures 5(f)
à 5(j). La combinaison de ces deux types de déformations pariétales crée des écoulements se-
condaires dans des directions orthogonales.

3.3. Section de Poincaré pour les configurations DT et DETSC

Afin de mettre en évidence l’effet des déformations des parois sur les mécanismes de mélange
dans les deux configurations, des sections de Poincaré sont tracées à la sortie pour 3 nombres
de Reynolds (800, 1250 et 2000). À partir du champ de vitesse stationnaire calculé, 15000 par-
ticules sans masse et non diffusives sont injectées dans une petite zone de la section d’entrée
des configurations DT et DETSC, correspondant à un diamètre de Dh/10, comme illustré
respectivement dans les figures 6(a) et 6(e). Les particules sont suivies en utilisant les algo-
rithmes de suivi de particules. La distribution de ces particules transportées par l’écoulement
a été représentée à la section de sortie. Les figures 6(b), 6(c) et 6(d) montrent la distribution
des particules à la section de sortie de la configuration DT pour des nombres de Reynolds qui
augmentent. Cette distribution révèle clairement que le chemin des particules est affecté par
les déformations successives des parois externes. Un plus grand nombre de particules se sont
déplacées radialement par rapport à leur position initiale. Cependant, elles restent piégées dans
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un secteur angulaire de 90◦ pour Re < 2000. Une distribution uniforme des particules sur toute
la section de passage est obtenue seulement à partir d’un nombre de Reynolds de 2000. Les
figures 6(f), 6(g) et 6(h), correspondant à des nombres de Reynolds croissants, représentent la
distribution des particules à la section de sortie de la configuration DETSC, montrent qu’ajou-
ter un noyau torsadé induit une distribution plus uniforme sur toute la section de passage pour
les trois nombres de Reynolds étudiés : les particules initialement très proches ont suivi des
trajectoires divergentes à travers la veine DETSC. Ainsi, la combinaison de ces deux types
de déformations pariétales a généré des écoulements secondaires qui ont transporté les parti-
cules à la fois radialement et tangentiellement, permettant un bon mélange même à de faibles
nombres de Reynolds. De plus, ce type de section de Poincaré uniforme indique que l’advection
chaotique est générée à partir d’un nombre de Reynolds de 2000 pour le cas de la configuration
DT et à partir d’un nombre de Reynolds plus bas, égal à 800, pour le cas de la configuration
DETSC.

3.4. Performances thermo-hydrauliques globales dans le cas de la DETSC

Pour évaluer les performances thermo-hydrauliques de la configuration DETSC, un facteur
de performances est utilisé : le PEC (Performance Evaluation Criterion) qui est calculé par la
relation suivante (Eq. (1))

PEC =

(
Nu

Nu0

)(
f

f0

)− 1
3

(1)

Cette formulation est largement répandue dans les milieux académique et industriel, car elle
permet d’évaluer à la fois l’amélioration du transfert thermique et l’impact sur la puissance
de pompage nécessaire caractérisé par le coefficient de frottement f . Cette approche est parti-
culièrement utilisée pour l’optimisation et le dimensionnement des installations, où l’équilibre
entre l’efficacité du transfert thermique et la consommation énergétique est un facteur clé. Nous
utilisons ce facteur pour évaluer l’effet global du pas de l’hélice sur l’amélioration du trans-
fert de chaleur. Il est représenté sur la figure 7. La géométrie de référence, qui représente un
tube annulaire à parois lisses, a un PEC de 1 par définition. Les résultats montrent que le PEC
passe d’une valeur de 1 à 1,6, ce qui correspond à une augmentation de 60 %, en passant de la
géométrie de référence à la géométrie caractérisée par la déformation pariétale externe sinusoi-
dale et un noyau droit (DETSC). La raison de cette amélioration est la présence des macro-
déformations de la paroi externe qui génèrent des écoulements secondaires dans les direc-
tions centripète et centrifuge et des macro-structures qui intensifient l’échange de chaleur. Les
résultats montrent également que l’ajout d’un noyau hélicoı̈dal à la déformation pariétale ex-
terne sinusoidale n’améliore pas de manière significative les performances thermo-hydrauliques
dans tous les cas. Le choix du pas hélicoı̈dal du noyau est essentiel. Une augmentation non si-
gnificative du facteur de performance est observée pour des valeurs élevées de Pi. Le PEC est
passé d’une valeur de 1,6 à 1,7 pour des géométries avec un pas supérieur à 0, 06 m. De plus,
l’influence de la réduction du pas sur les performances thermo-hydrauliques devient significa-
tive pour des valeurs de pas inférieures à 0, 03 m. Le PEC passe d’une valeur de 1,6 à 1,8 dans
le cas d’un Pi = 0, 03m, puis atteint une valeur de 2,2 dans le cas d’une géométrie caractérisée
par le plus petit pas de 0, 005m.

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

269



4. Conclusion

L’approche adoptée dans cette étude a permis d’une part de comparer deux configurations.
La première, DT (Deformed Tube), est constituée d’un tube caractérisé par des déformations
sinusoı̈dales successives alternées. La deuxième DETSC (Deformed External Tube and Swir-
led Core) consiste à insérer un noyau hélicoı̈dal au sein de la configuration DT . L’objec-
tif étant d’une part, d’observer la qualité du mélange dans ces deux géométries, et d’autre
part, pour la configuration DETSC, de voir l’influence du pas hélicoı̈dal du noyau Pi =
0, 005 m à 0, 48 m sur les transferts thermiques. La comparaison des résultats numériques et
expérimentaux concernant les pertes de charge pour les deux configurations (DT et DETSC),
pour plusieurs valeurs du nombre de Reynolds, a donné des résultats tout à fait acceptables,
inférieur à 7,7 % dans le pire des cas. L’observation numérique des profils des vecteurs vitesse
sur des coupes transversales a été réalisée à Re = 1250 pour les deux configurations (DT et
DETSC). Nous avons constaté que l’ajout du noyau hélicoı̈dal crée un mouvement tangentiel
important près de la paroi interne (noyau) et dévie tangentiellement les écoulements secondaires
centripètes et centrifuges ainsi que les macrostructures initialement créées par les déformations
pariétales sinusoı̈dales externes. La combinaison de ces deux types de déformations pariétales
crée des écoulements secondaires dans des directions orthogonales. Les sections de Poincaré
tracées pour 3 nombres de Reynolds (800, 1250 et 2000) ont permis de voir que le comportement
du chaos apparaissait plus tôt avec l’ajout d’un tube à section hélicoı̈dale dans la configuration
DETSC, caractérisé par un nombre de Reynolds de 800, par rapport à la configuration DT où
le débit est plus élevé, caractérisé par un nombre de Reynolds est égal à 2000. L’influence du
pas hélicoı̈dal dans la configuration DETSC sur les transferts thermiques a aussi été étudié. À
Re = 600, les performances thermo-hydrauliques sont améliorées. En effet, dans le cas d’un pas
Pi = 0, 12 m, le PEC est 1,7 et dans le cas d’un pas Pi = 0, 005 m le PEC est égale à 2,2. La
géométrie la plus performante, caractérisée par le plus petit pas égal à 0,005 m, a une perfor-
mance thermo-hydraulique très intéressante pour l’intensification des procédés impliquant des
échangeurs de chaleur/réacteurs.

Figure 1 : Deux géométries (a) DT (b) DETSC
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Figure 2 : Le maillage DETSC

Figure 3 : La veine d’essai DETSC

Figure 4 : Le banc d’essai

Figure 5 : Profils de vitesse radiaux pour Re=1250 cas DT et DETSC
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Figure 6 : Section de Poincaré à l’entrée (a), (e) et (b), (f), (c), (g), (d), (h) à la sortie

Figure 7 : PEC en fonction du pas dans le cas de la DETSC
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[5] P. Bouvier, C. André, S. Russeil, Effect of Reynolds number on laminar mixing in an annular tube
combining two crossed secondary flows,Chem. Eng. Technol. 42 (1) (2019) 100–108

[6] F. Yahiat, P. Bouvier, S. Russeil, D. Bougeard, C. André, Swirl influence on thermohydraulic perfor-
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Abstract - In this work, we develop a deep learning-based method aimed at reconstructing Thermal
Large Eddy Simulations (T-LES) data in flows with high temperature gradients, in a weakly supervised
manner. We compare our method with an already existing super-resolution method. We train our neural
network from filtered Direct Numerical Simulation (DNS) fields, and we make our network learn to
reconstruct the statistics of the flow, using two point correlations. The neural network is demonstrated
to reconstruct the statistics of the flow, including the two point correlation.

Nomenclature

T temperature, K
· large eddy simulation filter
C2 two point correlation
h half height of the canal, m
Greek symbols
∆i mesh length in the i direction, m

θ neural network weights
Index and exponent
f fine mesh
c coarse mesh
r reconstructed field

1. Introduction

Gas-pressurized solar receivers used in concentrated solar power plants are characterized by
extremely high temperatures and heat fluxes, as well as intense turbulence and asymmetrical
heating. Modeling techniques for such flows include Direct Numerical Simulation (DNS), but
because of the difference in size between the receiver and the smallest scales of turbulence, this
modeling technique is prohibitively expensive. On the other hand, Thermal Large Eddy Simu-
lation (T-LES) is a good alternative. T-LES only simulates the large structures, and models the
effects of the small structures. Nevertheless, turbulence in solar receivers may be impacted by
the high heat fluxes, making the sub-grid models designed for isothermal or weakly anisother-
mal flows inaccurate for these conditions [1]. The proposed deep learning architecture is fully
convolutional. Some types of T-LES closure models use convolutions to filter local quantities
like the scale similarity Bardina et al. model [2]. Because T-LES does not simulate all turbulent
scales, it does not contain information to have a precise assessment of simulation quantities,
and is thus imprecise. It is crucial to enhance the accuracy of the filtered data by inverting
the T-LES filter and enabling the recovery of RMS temperature values, which are important
for understanding the thermal behavior of the system. Some Deep Learning (DL) approaches
exist, most notably Bode et al. [3], Fukami et al. [4], Kim et al. [5], all with different types

https://doi.org/10.25855/SFT2024-051

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

273



of convolutional neural networks (CNN) architectures to reconstruct the small scales from LES
simulations, all with supervised algorithms. These techniques aim to be included in Com-
putational Fluid Dynamics solvers to better estimate simulation quantities like velocity fields,
or passive scalar quantities in reactive flows. In this work, we adopt a convolutional neural
network-based approach and extent the architecture proposed by Lapeyre et al. [6], adapting it
and learning to reconstruct unfiltered data, more specifically second order statistics, using a two
point correlation cost function. We will then compare the results of the neural network-based
reconstruction against the scale similarity method developed by Stolz and Adams [7].

2. Supporting data

This work uses a DNS database at a constant Prandtl number of Pr = 0.76. The flow defined
by its friction Reynolds number given as

Reτ,ω =
Uτh

νω
, (1)

with h, the channel half-height, νω the wall kinematic viscosity in m2/s and Uτ =
√
νω∂Ux/∂y

the friction velocity in m/s. In our anisothermal channel flow, the two walls have different
friction Reynolds numbers. We define the mean friction Reynolds number at the hot and cold
sides as

Reτ =
1

2

(
Reτ,ω,cold +Reτ,ω,hot

)
. (2)

DNS data was produced by Dupuy et al. [8] for a channel flow at Reτ = 180, with two periodic
directions (x) and (z) and boundary temperatures fixed at Tcold = 293 K and Thot = 586 K; a
representation of the geometry of the problem can be found in Figure 1. We filter the data using
a top-hat filter. The mesh is regular both in the streamwise (x) and spanwise (z) directions,
and grows in size according to a hyperbolic tangent law along the wall-normal direction. We
interpolate the data using a second order interpolation scheme, from the DNS mesh to the LES
one, so that the mesh size is reduced from 384 × 384 × 266 cells to 48 × 52 × 48 cells. The
number of mesh points is reduced to match the finest mesh used for T-LES in Dupuy et al. [9]. A
top-hat filter spreading over 3 cells in each direction is used. We summarize our data generating
algorithm by

T f Coarsening−−−−−→ T c Filtering−−−−→ T
c
. (3)

For any quantity ϕ, we define the top-hat filter as

ϕ(xi, yk, zj, t) =
1

9(yk+ 3
2
− yk− 3

2
)

i+1,j+1,k+1∑

i′,j′,k′=i−1,j−1,k−1

ϕ(xi′ , yk′ , zj′ , t)(yk′+ 1
2
− yk′− 1

2
). (4)

with yk +
1
2

being the coordinate of the cell face.

3. Reconstruction

To benchmark our algorithm, we use the already existing deconvolution method proposed
and developed by Adams et al. [7, 10, 11]. This method is based on the Van Cittert deconvolu-
tion. This method assumes that for any given LES filter G, if G is invertible, then there exists a
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converging Neumann series such that the inverse G−1 can be written as

G−1 = (I − (I −G))−1, (5)

= lim
p→∞

p∑

i=0

(I −G)i. (6)

We take a p = 6 approximation to this converging Neumann series (Stolz and Adams [7]
recommend p = 5).

The way of reconstructing using the Van Cittert deconvolution follows

T f Coarsening−−−−−→ T c Filtering−−−−→ T
c Reconstruction method−−−−−−−−−−−→ T c

r . (7)

4. Deep Learning method

Because it is easier to learn a residu than the reconstruction itself, we propose learning the
reconstruction residual fNN(·, θ) from

Tr = T + fNN(T ; θ), (8)

with θ the network weights. The architecture is similar to that of Lapeyre et al. [6], with a
different number of filters. In the first level of the U-Net architecture, we have 2 filters, the
second level has 4 filters, and the 3rd level has 8 filters. This reduces the number of overall
parameters to 5737 from an original 1.5 million.

4.1. Data acquisition

As detailed in Section 2, we have a DNS database at our disposal, with approximately 5000
time steps, regularly spaced by ∆+

t = ∆tUτ/h = 1.2 × 10−3. To minimize the correlation
between each time step, we sample our database with ∆+

t = 7.4 × 10−2. We are thus left with
820 time steps, which we split into an 80%, 20% proportion for training and validation. All
results shown are for the validation dataset. These time steps are all sampled after full statistical
convergence of the flow.

4.2. Learning procedure

The learning procedure is only applied to 16 mesh points closest to the center of the canal to
simplify the learning procedure.

On this fixed height, at each step of the mini-batch training, we run an inference on 150 time
steps at the same time. This number of time steps was imposed by GPU memory limitations. We
then compute the two point correlation at each height in the chosen subdomain. This procedure
is done on the coarse mesh to have a similar structure as in process 7. The loss function is
defined as

L(T, Tr, T ) =
MSE(C2(T

(1,··· ,N)), C2(T
b
r ))

∥⟨T 2⟩x,z,t − ⟨T ⟩2x,z,t∥2
+ C∥⟨fNN(T )⟩x,z,t∥2,

The term ∥⟨T 2⟩x,z,t − ⟨T ⟩2x,z,t∥2 corresponds to the Mean Squared value (MS), under the
Euclidean norm. C2 corresponds to the two point correlation, which expresses as

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

275



C2(T )(X, y, Z) = ⟨T (x, y, z, t)T (x+X, y, z + Z, t)⟩x,z,t − ⟨T (x, y, z, t)⟩2x,z,t. (9)

C2 is thus a 3D field, function of the shift in x, written X , y, and the shift in z, Z. The
operator ⟨·⟩x,z,t corresponds to an averaging over x, z, and t, our periodic directions. The
component corresponding to ∥⟨fNN(T )⟩x,z,t∥2 of the loss function is a known constraint, as
when writing a reconstruction of T , we can write T = T + T ′′, with T ′′ corresponding to
random fluctuations, with constraint ⟨T ′′⟩ = 0, we add a weighting C = 10−4 to this constraint,
as not weighting it results in neural network outputs that are of worse quality. This constant was
picked through trial and error, for 11 values ranging from 10−6 to 10−1, with a multiplicative
step of

√
10. The superscript ·(1,··· ,N) corresponds to the whole training data set, while the

superscript ·b corresponds to the given batch of time steps.

The convolutional neural network learns using a stochastic gradient optimization technique
(ADAM, Kingma and Ba [12]) over 150 optimization cycles, called epochs with a learning rate
fixed at 10−3 at the beginning and decreasing by 2% each epoch. These values are chosen by
taking values used in Lapeyre et al. [6], and adapting it through trial and error. This training
procedure requires a high volume of memory, thus requiring to change the size of the input in
the wall normal direction. We thus take no more than 16 mesh points in this direction, leaving
us with a 48 × 48 × 16 subdomain to reconstruct. We are not able to accommodate more than
150 time steps per epoch. The training takes approximately 30 minutes on an NVIDIA RTX
A6000.

5. Results

In the following section, we will compare temperature profiles, RMS profiles

⟨T ′2⟩ = ⟨T 2⟩ − ⟨T ⟩2,

where ⟨·⟩ is the spatial averaging over periodic directions (x) and (z), and time (t), and two
point correlations C2 obtained by running the DNS, LES and reconstruction methods for our
validation dataset, giving us a better appreciation of the generalisation capabilities of the net-
work.

5.1. Scale similarity method

We now consider the literature reconstruction method as described in process 7. In Figure 6,
we can see the RMS quantities are very close to the DNS ones. Figure 4, the right most column
shows the two point correlation C2 against the DNS and LES. It is clear that the Van Cittert
reconstruction method changes and improves upon the two point correlation of the LES. Finally,
in Figures 2 and 3, we observe the two point correlation C2 at a fixed height, corresponding
to the center of the canal. We see this method lines up with the DNS very closely for the
streamwise, and spanwise directions, with a degradation in the streamwise direction.

5.2. Machine learning method

The result of the learning procedure described in Section 4.2 shows the neural network’s
loss converges around 150 epochs as seen in Figure 5. At the end of this learning process,
the network produces RMS values close to DNS ones, as can be seen in Figure 6. The net-
work also manages to reconstruct the two point correlation C2 as shown in Figure 4. Finally,
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in Figures 2 and 3, we observe the network staying consistently close to the DNS two point
correlation, indicating its capacity to generalize at the task of reconstructing statistics. While
the neural network manages to correct the statistics of the reconstructed flow, it is important to
note that the network lacks the capacity to spatially reconstruct.

6. Conclusion

The present work demonstrates the ability of a deep learning based reconstruction method
to learn to correct the statistics of a priori LES. This method was also compared to the well
established Van Cittert method. The latter method showed excellent results when it comes to
reconstructing the RMS, with results close to the DNS, as well as the reconstruction of the two
point correlation, with slight degradations in the streamwise direction. On the other hand, the
CNN shows results close to the DNS when it comes to the reconstructing of the RMS, and very
close two point correlations, indicating this machine learning procedure is well suited to correct
flow statistics. Future work will consist in reconstructing a posteriori LES, using the Van Cittert
reconstruction as a baseline method.
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Figure 1: Configuration geometry
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Figure 2: Two point correlation at channel cen-
ter C2(T )(X, y = h, Z = 0) as a function of
the streamwise shift for the DNS, LES, the neu-
ral network, and the Van Cittert reconstruction
method
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ter C2(T )(X = 0, y = h, Z) as a function of the
spanwise shift for the DNS, LES, the neural net-
work, and the Van Cittert reconstruction method
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Figure 4: Qualitative assessment of reconstruction two point correlation for different planes of the close
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Étude par LES avec TrioCFD des modifications des
structures turbulentes thermiques induites par les
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Résumé - L’étude de l’accident de type BORAX est cruciale pour la sûreté des réacteurs nucléaires
expérimentaux de type piscine. Ce scénario accidentel est caractérisé par un emballement des réactions
nucléaires dans le coeur du réacteur qui engendre une augmentation exponentielle de la puissance
thermique produite par le combustible avec un temps caractéristique de l’ordre de la dizaine de
millisecondes. Cette communication présente l’étude des échanges thermiques turbulents durant la
phase monophasique d’un tel transitoire par simulation numérique avec une approche LES utilisant le
code TRUST/TrioCFD développé au Commissariat à l’Energie Atomique et aux Energies Alternatives
(CEA). Nous examinerons spécifiquement l’influence de la variation des propriétés thermophysiques
avec la température sur les mécanismes de transfert thermique.

Nomenclature

cp Capacité thermique isobare massique
[J.K−1.kg−1]

e Demi entrefer du canal [m]
q′′w densité de flux thermique [W.m−2]
P Pression [Pa]
Pr Nombre de Prandtl [-]
r Constante universelle des gaz parfaits

[J.kg−1.K−1]
Re Nombre de Reynolds [-]
t Temps [s]
T Température [K]
v vitesse [m.s−1]
x Coordonnée axiale [m]
y Coordonnée transverse [m]

z Coordonnée orthotransverse [m]

Symboles grecs
a Diffusivité thermique [m2.s−1]
k Conductivité thermique [W.m−1.K−1]
µ Viscosité dynamique [Pa.s−1]
ν Viscosité cinématique [m2.s−1]
ρ Masse volumique [kg.m−3]
τ Période d’excursion exponentielle [s]

Indices et exposants
t Turbulent
+ Adimensionnement turbulent

1. Introduction

L’étude du scénario accidentel de type BORAX est déterminante pour la sûreté des réacteurs
nucléaires expérimentaux de type piscine. Ce scénario est initié par une insertion de réactivité,
correspondant typiquement à l’éjection accidentelle d’une barre de contrôle dans le cœur. L’em-
ballement des réactions nucléaires engendre une augmentation exponentielle de la puissance
thermique produite par le combustible qui doit être évacuée par l’eau circulant dans le coeur
du réacteur. Ce transitoire accidentel a un temps caractéristique τ de l’ordre de la dizaine de
millisecondes et peut mener à une possible perte du réacteur.
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En régime nominal de fonctionnement, l’eau circulant dans le cœur des réacteurs expérimen-
taux est fortement sous-refroidie (75 K et au-delà). En conséquence, durant la majeure partie
du scénario BORAX, les échanges thermiques sont réalisés alors que l’eau reste sous forme
liquide. Pour les transitoires les plus rapides, le déclenchement de l’ébullition coı̈ncide quasi-
ment avec l’apparition de la crise d’ébullition, caractérisée par l’apparition de poches de vapeur
irréversibles à la paroi.

La crise d’ébullition marque la transition de l’ébullition nucléée vers l’ébullition en film; elle
est caractérisée d’un point de vue thermique par une forte chute du transfert à l’interface paroi-
fluide et d’un point de vue nucléaire par une diminution brusque des contres-réactions neutro-
niques. Ce phénomène physique tend à diminuer la puissance du réacteur lors de l’ébullition et
son intensité est proportionnelle au volume de vapeur généré dans le coeur. Ainsi, une meilleure
prédiction et une meilleure compréhension de la crise d’ébullition lors d’un transitoire rapide
de puissance sont fondamentales pour la sûreté des réacteurs nucléaires de recherche.

Des expériences ont été réalisées pour étudier les régimes de transfert thermique lors d’un
transitoire exponentiel de puissance (Chavagnat et al. [1]). Des observations ont alors été réalisées
par ombroscopie et semblent indiquer une relation entre sillages turbulents proches de paroi
chauffante et l’activation des sites de nucléations.

La figure 1 illustre les différents régimes d’échange thermique durant un transitoire. Les
sillages turbulents y apparaissent en blanc et les bulles en noir. Nous pouvons alors clairement
observer que la nucléation apparaı̂t le long des sillages turbulents et au moment de la crise
d’ébullition, les poches de vapeur prennent des formes similaires à ces sillages.

Figure 1. Ombroscopie d’un élément chauffant soumis à une excursion exponentielle de puis-
sance avec τ = 5 ms. Les conditions thermohydrauliques sont : pression de 12 bars, sous-
saturation d’entrée de 163 K et Re = 3.104 (Adapté de Chavagnat et al. [1]).

Récemment, Nop et al. [2] ont proposé un modèle permettant de prédire l’apparition de la
crise d’ébullition - le flux critique - en régime transitoire rapide pour les écoulements sous-
saturés reposant sur une approche énergétique. Le modèle introduit le concept physique de
”manteau” avec son épaisseur δ, qui est un paramètre représentant une couche de fluide ca-
ractéristique atteignant la température de saturation durant le transitoire. Dans le cadre de ce
modèle, il semble nécessaire de s’intéresser au comportement de la couche limite thermique se
développant durant un transitoire de puissance.

Dans cette optique, cette communication présente l’utilisation du code TRUST/TrioCFD,
code open-source de CFD développé au CEA, pour étudier le transfert thermique monophasique
sous haut flux (2MW/m2) en régime permanent de chauffe. L’objectif, ici, est de valider la
modélisation physique réalisée par comparaison à la littérature, avant de simuler des transitoires
rapides. Notre étude se concentrera en particulier sur les structures thermiques proches de la
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paroi, où se manifestent d’intenses gradients de température. Ces gradients sont susceptibles
d’apparaı̂tre lors d’une augmentation exponentielle de la puissance.

2. Méthodologie

Nous avons réalisé différentes simulations LES (Large Eddy Simulation) d’un écoulement
turbulent en canal plan chauffé en paroi en l’absence de gravité. Celles-ci explorent différentes
modélisations de l’interaction entre les dynamiques thermiques et fluides présentées ci dessous :

— Écoulement incompressible avec un fluide à propriétés thermophysiques constantes. Cette
configuration considère la température comme un scalaire passif n’influençant pas la dy-
namique de l’écoulement.

— Écoulement incompressible avec viscosité variable (µ). Cette modélisation introduit un
couplage entre le champ de température et celui de la vitesse par une viscosité variant en
fonction de la température. Seule l’équation de Navier-Stokes est modifiée.

— Écoulement quasi-compressible avec viscosité (µ) et masse volumique (ρ) variables.
Dans ce modèle, l’interaction vitesse-température est prise dans les équations de conti-
nuité et de Navier-Stokes. Cette modélisation vise à capturer l’effet d’un champ de vitesse
à divergence non nulle dû à la variation de masse volumique.

Le passage d’une configuration à la suivante conduit à une complexification graduelle du cou-
plage température-vitesse, permettant de mettre en évidence l’impact de chaque propriété du
fluide sur la thermo-hydraulique.

2.1. Définition numérique du problème

La présentation schématique de la configuration des simulations numériques est illustrée
dans la figure 2, où l’axe x s’aligne avec la direction de l’écoulement et une boite de recircula-
tion est disposée en amont pour l’injection d’un profil de vitesse fluctuant et établi. L’équation
de la chaleur est résolue uniquement dans la section d’essai, en supposant que l’écoulement
provenant de la boite de recirculation est isotherme. Les deux domaines sont périodiques se-
lon la direction z. Les dimensions physiques correspondent à celles du dispositif expérimental
décrit par Chavagnat et al. [1] et Nop et al. [3]. Elles assurent une modélisation de la turbulence
précise et le développement adéquat de la couche limite thermique. Sur le plan numérique, les
tailles des domaines ont été optimisées pour réduire l’impact du maillage sur les résultats, s’ap-
puyant sur une analyse d’indépendance de maillage spécifique aux calculs thermo-hydrauliques
menée par Lluesma-Rodriguez et al.[4].

Figure 2. Schéma du problème numérique, e = 1 mm est le demi-entrefer du canal
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Pour les équations de Navier-Stokes, la condition en amont de la section d’essai numérique
est l’injection du champ de vitesse instantané obtenu dans la boite de recirculation. La section
avale est ouverte avec une condition de pression arbitraire. Enfin, une condition d’adhérence est
imposée aux parois haute et basse.

Concernant l’équation de la chaleur, la température à l’entrée de la section d’essai numérique
est imposée et correspond à la valeur de sous-saturation dans les expériences. La sortie est
considérée libre pour la température, en imposant un flux thermique diffusif nul. La paroi
supérieure est considérée comme adiabatique. Sur la paroi inférieure, est imposé une densité
de flux thermique q′′w uniforme dans l’espace et constante dans le temps.

Ainsi, le système d’équations résolu est le suivant :




∂ρ

∂t
+∇ · (ρv) = 0

∂ρv

∂t
+∇ · (ρvv) = −∇ (P ∗1 ) +∇ · (µ∇v) avec P ∗1 = P1 + 2

3
µdiv(v)

ρcp

(
∂T

∂t
+ v · ∇T

)
= ∇ · (λ∇T ) +

dP0

dt
avec P0 = ρ(T )rT

Le code TRUST/TrioCFD utilise un schéma décalé de calcul pour les grandeurs vitesse et
pression afin d’éviter les oscillations artificielles de pression (modes en échiquiers). La pression
et la vitesse sont découplées grâce à une méthode de projection afin de garantir que le champ de
vitesse résolu satisfasse à la fois les équations de continuité et de quantité de mouvement. Plus
de détails concernant les spécificités et capacités du code TRUST/TrioCFD sont présentés dans
Angeli et al.[5]. Le tableau 1 synthétise les méthodes et schémas numériques utilisés dans cette
communication.

Tableau 1. Récapitulatif des méthodes et schémas numériques

Discr´ Volume Diffetisation érences Finies
General Conjugate GradientSolveur de pression
Implicite (Diffusion 2nd ordre)

Convection de quantit´ Centre de mouvement ée (2nd ordre)
QUICK (Convection scalaire 3eme ordre)

Sch´ Runge Kutta (ema en temps 3eme ordre)

2.2. Caractéristiques physiques et modèle de turbulence

Sous l’effet de la forte densité de flux thermique de 2MW/m2 imposée en paroi, d’important
gradients de température apparaissent. Dans ces conditions la viscosité µ peut diminuer d’un
facteur 2 au voisinage de la paroi chauffante. Concernant les autres propriétés physiques en jeu
que sont la masse volumique ρ, la conductivité thermique k et la capacité thermique à pression
constante cp, elles varient de l’ordre de 10% en fonction de la température. Cela montre le
besoin d’une modélisation qui prenne effectivement en compte ces variations pour capturer les
interactions entre les champs de vitesse et de température.

Les effets gravitaires sont considérés négligeables car le nombre de Richardson (Ri =
g∆ρL/ρU2) est très petit devant 10−2. L’équation d’état utilisée est celle d’un gaz parfait raidi,
corrélée sur la base de donnée IWAPS97 pour l’eau liquide. Nous faisons l’hypothèse que les

(pression  hydrodynamique)

(pression  thermodynamique)
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propriétés de l’eau métastable au delà de la température de saturation à la pression considérée
sont constantes et égales à leurs valeurs à la température de saturation.

Dans la conception du maillage à éléments hexaédriques, nous raffinons dans la direction
normale à la paroi jusqu’à la taille de Batchelor (ηθ = η/

√
Pr avec η la longueur de Kolmo-

gorov) en vue de convenablement capturer les fluctuations thermiques ainsi que la dynamique
de couche limite au voisinage de la paroi. Au cœur de l’écoulement, les hexaèdres sont étirés
d’un facteur 4 dans la direction de l’écoulement x et d’un facteur 2 dans la direction transverse
z. Les tailles locales des mailles retenues sont présentées dans le tableau 2. A l’échelle globale,
les dimensions de la section d’essai numérique sont : 1.89 cm de long selon x, 3.15 mm de
large selon z et un entrefer de 2 mm. Le maillage de la section d’essai comporte 30 millions
d’éléments.

Tableau 2. Caractéristiques du maillage

Dimension des éléments hexaédriques du maillage
en unité y+ = y uτ/ν [-] [µm]

∆yw en proche paroi 0.5 2.13
∆yfs au centre du canal 1.86 7.95
∆z 4 16
∆x 8 32

Concernant la modélisation de la turbulence, le modèle sous-maille utilisé pour notre ap-
proche par LES est le modèle WALE (pour Wall-Adapting Local Eddy-viscosity). Pour la ther-
mique, nous choisissons classiquement un modèle sous-maille de longueur de mélange avec un
nombre de Prandtl turbulent Prt = νt/αt = 0.9 permettant de lier les dissipations cinétique et
thermique à l’échelle sous-maille. Ce modèle a été retenu pour sa capacité à gérer la complexité
des écoulements fortement cisaillés [6].

3. Résultats de simulation

Sur la figure 3, nous présentons une coupe dans le plan (y, z), des champs instantanés de
température et de masse volumique pour la simulation quasi-compressible. Seule la région
proche de la paroi chauffante (y+ < 200) est représentée. La coupe est prise loin de l’entrée de
la section d’essai numérique, lorsque la couche limite thermique est pleinement développée en
x = 1.8 cm. On observe l’interaction entre la turbulence et le chauffage à la paroi. Les struc-
tures turbulentes apportent par alternance selon z de l’eau froide du coeur de l’écoulement vers
la paroi chauffante et transportent la chaleur des régions chaudes vers le coeur de l’écoulement.
Ce processus de transfert d’énergie est similaire au mécanisme proposé par Nop et al. [2] dans
le cadre de la modélisation de la crise d’ébullition en régime transitoire. Ces zones chaudes
forment des panaches thermiques caractéristiques où la masse volumique du fluide est locale-
ment plus faible.

3.1. Comparaison et validation des profils moyens

Les simulations ont été réalisées avec un flux thermique imposé à la paroi de 2MW/m2. A
cause du fort sous refroidissement de l’écoulement, le fluide est toujours à l’état liquide, bien
que localement surchauffé à la paroi. Dans ces conditions, les forts gradients thermiques modi-
fient significativement les propriétés thermophysiques du fluide.
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Figure 3. Coupe dans le plan (y, z) à x = 1.8cm de l’entrée de la section d’essai du champ
instantané de masse volumique et de température durant une chauffe à 2MW/m2 (simulation
quasicompressible). Les régions saturées sont représentées en jaune.

Les données ont été recueillies loin de l’entrée de la section d’essai numérique, x > 1cm
(3πe), pour exclure l’effet du développement spatial de la couche limite thermique. Afin d’as-
surer la convergence des statistiques, les champs ont été moyennés sur 30 temps de passage du
fluide, après stabilisation des résidus de calcul.

La figure 4 présente le profil de vitesse moyenne 〈U〉 selon x , le profil de température
moyen et la variation des propriétés thermophysiques en fonction de la distance à la paroi adi-
mensionnée y+. On observe que l’on retrouve le profil de vitesse universel ainsi que la loi de
paroi de Kader [7] dans le cas de la simulation incompressible à propriétés constantes.

En revanche, les profils moyens de vitesse et de température sont modifiés par la chauffe
dans les simulations où les propriétés thermophysiques du fluide dépendent de la température.
Si la simulation incompressible à viscosité variable montre une augmentation de la vitesse 〈U〉
dans la globalité de la couche limite, la simulation quasi-compressible prédit en revanche une
légère diminution de la vitesse dans la sous-couche tampon.

Figure 4. Profils moyen de vitesse longitudinale, température et des propriétés thermophysiques
dans un écoulement à Reτ = 300 chauffé par un flux uniforme à la paroi de 2MW/m2

Les propriétés thermophysiques varient significativement jusqu’à y+ = 100. Au delà, la
température du fluide est égale à la température d’entrée dans la section d’essai à cause du
cisaillement de l’écoulement. Il est intéressant de remarquer que, si la simulation incompres-
sible à viscosité variable prédit une diminution de la température en proche paroi, la simulation
quasicompressible prédit au contraire une augmentation de la température en proche paroi.
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3.2. Mesures statistiques de la turbulence thermique

Afin de mieux comprendre l’interaction entre les champs de vitesse et de température au
voisinage de la paroi, on s’intéresse à la modification des profils de fluctuations turbulentes
dans l’écoulement. La figure 5 présente les corrélations de turbulence 〈T ′T ′〉, 〈u′T ′〉 et 〈v′T ′〉
en fonction de la distance à la paroi adimensionnée y+.

Figure 5. Profils de fluctuations turbulentes dans un écoulement à Reτ = 300 chauffé par un
flux uniforme à la paroi de 2MW/m2

Pour l’ensemble des simulations, les fluctuations de température 〈T ′T ′〉 sont non nulles à la
paroi, en raison de la condition limite de flux imposé sur la paroi chauffante. Pour les simu-
lations incompressibles, ces fluctuations atteignent un maximum à la limite des sous-couches
visqueuse et tampon tandis que la simulation quasi-compressible prédit une valeur inchangée
de fluctuations dans la sous couche visqueuse. De plus on remarque que la simulation quasi-
compressible prédit une augmentation de 250% de l’intensité des fluctuations thermiques.

Par ailleurs, les fluctuations 〈u′T ′〉 dans la direction de l’écoulement sont décalées vers la
paroi chauffante pour les simulations prenant en compte un couplage des champs de vitesse et
de température. Cet effet semble donc lié à la diminution de la viscosité au voisinage de la paroi.
Cependant, l’intensité de ces fluctuations augmente de 50% dans le cas quasi-compressible alors
que celle-ci diminue de 10% dans le cas de la simulation incompressible à viscosité variable.
Ainsi il apparaı̂t que la prise en compte de la variation de masse volumique dans la modélisation
physique est responsable de l’augmentation de l’intensité des fluctuations turbulentes 〈u′T ′〉.

Enfin les fluctuations transverses 〈v′T ′〉 paraissent faiblement modifiées par l’introduction
du couplage vitesse-température, tant dans le cas incompressible à viscosité variable que dans
le cas quasi-compressible.

On observe une nette différence de comportement des fluctuations turbulentes entre les si-
mulations incompressible à viscosité variable et quasi-compressible pour l’ensemble des statis-
tiques présentées. Cela souligne l’intérêt de prendre en compte dans la modélisation les effets
de compressibilité.

4. Conclusion

Dans cette communication, nous avons présenté différentes simulations d’un écoulement
turbulent dans un canal plan chauffé uniformément sur l’une de ses parois par un flux de
2MW/m2. Une étude comparative des différentes hypothèses de couplage vitesse-température
a été réalisée dans le but d’évaluer l’impact des choix de modélisation.

La simulation incompressible à propriétés constantes a permis de retrouver les lois univer-
selles de vitesse et de température afin de valider notre approche. Si les profils moyens semblent
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faiblement  dévier  des  lois  universelles,  l’analyse  des  statistiques  de  la  turbulence  a  permis  de 
mettre  en  évidence  des  différences  notables  de  comportement  selon  l’approche  de  modélisation 
choisie.  Les  écarts  observés  entre  les  simulations  ont  été  partiellement  explicités  mais  certaines 
variations  demeurent  mal  comprises.  Plusieurs  pistes  de  développement  sont  envisagées.

  Des  travaux  futurs  introduiront  un  raffinement  de  maillage  tétraédrique  isotrope  jusqu’à
la  longueur  de  Batchelor  dans  les  sous-couches  visqueuse  et  tampon  afin  de  désactiver  les 
modélisations  LES  sous  mailles  dans  les  régions  d’intérêt.  De  plus,  nous  envisageons  d’utiliser
une  équation  d’état  valable  pour  l’eau  métastable  surchauffée  dans  un  calcul  quasi-compressible 
avec  l’ensemble  des  propriétés  physiques  dépendantes  de  la  température.  Cela  permettrait  de
déterminer  l’existence  d’éventuels  phénomènes  de  compensation  d’erreur  dans  l’approche  

présentée ici.

  Dans  le  cadre  de  l’étude  des  transitoires  d’insertion  de  réactivité  BORAX,  la  modélisation
des  fluctuations  thermiques  turbulentes  revêt  un  intérêt  capital  afin  de  prédire  l’état  de  la  couche 
limite  thermique  à  l’instant  du  déclenchement  de  l’ébullition  nucléée  et,  dans  le  cas  des  transi-
toires  les  plus  rapides,  de  la  crise  d’ébullition.  C’est  pourquoi,  nous  réaliserons  une  étude  pa-
ramétrique  en  régime  transitoire  afin  de  mieux  comprendre  la  formation  et  la  déstabilisation  des 
structures  turbulentes  en  faisant  varier  différents  paramètres  thermohydrauliques  :  débit,  pres-
sion,  sous-saturation,  temps  caractéristique  d’excursion  exponentielle  ainsi  que  la  géométrie  du 
canal.
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Résumé - L’utilisation de combustibles à faible pouvoir calorifique requiert habituellement une
transformation de géométrie de chambres de combustion conçues spécifiquement pour le gaz naturel.
Dans un objectif de remplacement progressif des technologies fossiles vers des solutions durables, les
solutions de micro-turbine à gaz existantes, alimentées de multiples combustibles aux caractéristiques
variables, présentent un avantage indéniable dans le fonctionnement flexible des systèmes énergétiques
futurs. Des recherches précédentes [1, 2] ont montré l’intérêt de l’emploi de syngaz en chambre
de combustion non-modifiée, en abaissant la température globale des fumées et en réduisant les
émissions de NOx tout en maintenant la stabilité de flamme. L’objectif de ce travail est d’identifier le
comportement combustible de syngaz à haute teneur en vapeur d’eau dans une chambre de combustion
industrielle, originellement conçue pour le gaz naturel, en variant la distribution de puissance entre la
flamme pilote et la flamme principale. Les résultats montrent que l’utilisation de syngaz à haute teneur
en vapeur d’eau est particulièrement sensible à la distribution de combustible entre les zones pilote et
principale. Une richesse plus importante du syngaz en zone pilote améliore la stabilité de la flamme en
engendrant une production de NOx supérieure.

Nomenclature

PCI Pouvoir Calorifique Inférieur
ODE Ordinary Differential Equations
TDAC Tabulation of Dynamic Adaptative Chemistry

ṁ Débit massique, g/s
RANS Reynolds Averaged Navier-Stokes

1. Introduction

Les crises énergétiques successives mettent en lumière notre dépendance aux ressources fos-
siles qui représentent 80% de l’énergie mondialement consommée [3]. Pour autant, la demande
en électricité et en chaleur ne cesse de croı̂tre tandis que les ressources fossiles s’épuisent par
définition. Leurs perspectives de disponibilité à long terme, aggravée par les conflits majeurs
internationaux engendrent de l’incertitude et des tensions sur le seul marché énergétique. Pa-
rallèlement, nous avons l’ambition de respecter l’Accord de Paris et réduire drastiquement nos
émissions de gaz à effet de serre afin d’atteindre la neutralité carbone à l’horizon 2050. De
plus, au-delà des engagements climatiques liés aux gaz à effet de serre, les normes en matière
d’émissions polluantes se renforcent dans les politiques sanitaires globales. Les ressources re-
nouvelables produites à base de déchets organiques que sont les syngaz sont de bons candidats
à la poursuite des objectifs de diversification et de flexibilité énergétique, particulièrement dans
un contexte de production décentralisée telle que l’utilisation de micro turbines à gaz dans une
application de cogénération de faible puissance.

https://doi.org/10.25855/SFT2024-063
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Des études précédentes ont identifié le comportement à la combustion de différents gaz de
synthèse caractéristiques dans une chambre de combustion industrielle classique, l’AE-T100
[4], développée originellement pour fonctionner au gaz naturel, dans le but d’étudier l’im-
pact de syngaz sur les émissions et la stabilité de la combustion. Il a été montré que l’uti-
lisation de gaz de synthèse abaisse la température globale dans la zone de combustion ([1]
et, par conséquent, réduit les NOx tout en augmentant modérément les émissions de CO [5].
Certains aspects pénalisants tels que l’énergie nécessaire à la compression des syngaz aux ca-
ractéristiques diluées [6] ou la présence d’eau dans leur composition [7] trouvent des réponses
régulières à l’échelle industrielle. Outre la robustesse matérielle des microturbines à la vapeur
d’eau, nous savons qu’une injection de vapeur dans la zone principale permet d’atteindre des
températures qui favorisent l’oxydation du CO [5]. Il a également été constaté qu’une fraction
limitée de vapeur d’eau dans le combustible de synthèse n’affecte pas la stabilité de la flamme
[8, 9].

En outre, il a été constaté que, bien que les émissions de NOx soient globalement réduites
grâce à l’utilisation du syngaz, les résultats varient sensiblement en fonction de la distribution
de combustible dans la chambre de combustion [10, 11]. Malgré la disponibilité de plusieurs
recherches, des aspects fondamentaux de la combustion de gaz de synthèse à haute teneur en
vapeur d’eau en chambre de microturbines à gaz, telle l’influence de la distribution de com-
bustible entre flamme pilote et flamme principale et l’influence de la fraction en vapeur d’eau
contenue dans le gaz de synthèse, sur la stabilité de la flamme et le contrôle des émissions,
restent indéterminés et requièrent des investigations supplémentaires.

L’objectif de ce travail est donc d’identifier le comportement combustible de syngaz à haute
teneur en vapeur d’eau dans une chambre de combustion industrielle, originellement conçue
pour le gaz naturel, en variant la distribution de syngaz entre la flamme pilote et la flamme
principale.

Dans les sections suivantes, la méthodologie de modélisation tridimensionnelle de la chambre
de combustion sera présentée, ainsi que la description complète des conditions de fonctionne-
ment des simulations numériques considérées. De plus, les résultats des simulations seront
présentés en analysant la stabilité de la combustion et les émissions de polluants pour les
différentes plages de fonctionnement en contrôlant la distribution de combustibles flamme pi-
lote/principale. Enfin, les conclusions et les perspectives de travaux futurs seront présentées.

2. Chambre de combustion AE-T100

Dans cette section, la géométrie et le cycle de fonctionnement de la chambre de combustion
(microturbine AE-T100) seront présentés. Ensuite, le maillage et les hypothèses de modélisation
utilisées (chimiques et thermophysiques) seront décrites. En outre, la stratégie de validation des
simulations numériques de référence sera détaillée. Enfin, les configurations de simulations
spécifiques à la détermination de l’impact de la répartition pilote/principale et de la teneur en
vapeur d’eau du syngaz sur les émissions polluantes seront explicitées.

2.1. Géométrie

L’AE-T100 [4] considérée dans cette étude est un système de microturbine à gaz classique
déveleoppé par Ansaldo Energia et utilisé dans des applications de cogénération de faible puis-
sance. La puissance électrique nominale est de 100 kWe alors que sa puissance thermique no-
minale est de 165 kWth, respectivement avec un rendement électrique de 30% et une rendement
thermique de 50% (rendement global de 80% [4]).
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Figure 1 : Les principaux composants du système de microturbine à gaz AE-T100 sont : un
compresseur (1) et une turbine (4) radiaux à vitesse variable, une chambre de combustion (3),
un récupérateur (2), un générateur à haute vitesse (5) et un économiseur (6).

La T100 exploite le cycle de Brayton à récupération (voir Figure 1). L’air est comprimé en
développant un système de compresseur radial à vitesse variable (1). L’air est ensuite préchauffé
par les fumées au niveau du récupérateur (2), avant d’entrer dans la chambre de combustion
(3), entraı̂nant des performances électriques supérieures. Dans cette chambre de combustion,
du gaz naturel est classiquement brûlé afin d’amener les fumées à une température maximale
contrôlée de 950 [°C] à l’entrée de la turbine. Les fumées chaudes seront ensuite détendues
afin de fournir la puissance mécanique transmise à la turbine (4) et au générateur électrique
(5). Enfin, en sortie de récupérateur, la chaleur résiduelle des fumées est convertie en puissance
thermique en réchauffant de l’eau dans l’économiseur (6).

(i) (ii)

Figure 2 : Vue 3D (i) et coupe schématique de la chambre de combustion AE-T100 (ii), mettant
en évidence l’arrivée d’air à contrecourant à l’extérieur de la chambre ainsi que les injecteurs
de la flamme pilote (1) et de la flamme principale (2 et 3), et les trous de dilution.

L’air préchauffé (≈ 865 [K]) dans le récupérateur (Figure 1) entrant dans la chambre de
combustion à contrecourant de la flamme est divisé en différentes sections : Les ”swirl 1 ” (12
conduits) fournissent l’air à la flamme pilote (approximativement 2,5% du débit d’air) tandis
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que les ”swirl 2 ” (15 ailettes radiales) et ”swirlers 3 ” (30 conduits) fournissent l’air à la flamme
principale (respectivement 25% et 12,5% du débit d’air). Enfin, la fraction d’air restante (60,1%)
pénètre les neuf trous de dilution afin de parvenir à une température de gaz d’échappement
limitée à 950 [°C].

Le combustible est lui injecté à l’intérieur de la chambre de combustion (Figure 2) par l’in-
termédiaire de deux circuits différents : La conduite pilote constituée de 6 buses d’injection
(flamme de diffusion) et la conduite principale composée d’une chambre toroı̈dale aboutissant
à 15 buses d’injection (flamme de prémélange).

2.2. Maillage

Le maillage est généré sur l’entiereté du domaine fluide de la chambre de combustion, sans
simplifications géométriques et en intégrant le conduit d’air à contrecourant (Figure 2(ii)). Dû
à la géométrie complexe de l’AE-T100, un maillage 3D complet à mailles héxaédriques a été
adopté. Un raffinement spécifique a été réalisé sur les formes complexes des ”swirlers” et la
zone de combustion pilote. Une discrétisation plus fine a également été effectuée sur les petits
éléments des injecteurs pilotes et principaux. Une étude de sensibilité de maillage préliminaire
a été conduite afin de déterminer la taille de maillage optimum [8]. Cette étude indique qu’un
maillage raffiné constitué de 4,3 millions de cellules (de volume compris entre 2,2.10−3 mm³ et
8,3 mm³) est suffisamment raffiné pour donner des résultats précis sur les champs de vitesse et
de température ainsi que sur les espèces chimiques des fumées, et un raffinement supplémentaire
n’améliore plus sensiblement la précision des résultats en augmentant le coût calcul. De plus,
des maillages de taille similaire ont été utilisés par d’autres chercheurs, dans le cadre de simu-
lations de type RANS sur cette même chambre de combustion [2].

2.3. Configuration des modèles numériques

Dans ce travail, des simulations tridimensionnelles instationnaires ont été réalisées, com-
binant une méthode des volumes finis et un algorithme ”PIMPLE” (Pressure Implicit Split-
ting Operators + Semi-Implicit Method for Pressure Linked Equations [12]). Les écoulements
fluides avec réactions chimiques ont été simulées sur le solveur reactingFoam de OpenFOAM
[13], pour lesquels les équations de transport d’espèces chimiques et les équations de conserva-
tion de masse, de quantité de mouvement et d’énergie, sont résolues [14].

Le modèle de turbulence est basé sur l’approche de moyenne de Reynolds des équations
de Navier-Stokes (RANS). Un facteur primordial affectant le choix du modèle de turbulence
d’écoulements complexes est le coût-calcul. Le modèle doit décrire le plus fidèlement possible
la physique de l’écoulement tout en étant abordable numériquement. Pour cela, l’utilisation du
modèle k-ϵ est considérée dans ce papier pour sa robustesse sur la physique de la combustion
étudiée à un coût calcul raisonnable.

Dans cette étude, la convergence est assurée par la méthode ”Preconditional Bi-conjugate
Gradient Stabilized” (PBi-CGStab) [15]. Pour toutes les simulations, le critère de convergence
est fixé à 10−8 pour les espèce chimiques dans les équations de transport (Yi) et à 10−7 pour
les variable de vitesse U , enthalpy h, énergie cinétique turbulent k et la dissipation d’énergie
cinétique turbulente ϵ.

Le T100 exploite une technologie à prémélange pauvre pour contrôler la température de
flamme et assurer la réduction des émissions de NOx dans la gamme de 6 à 15 ppmv rapportée
par le constructeur [4]. Comme le point de fonctionnement est proche de la limite d’inflam-
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Tableau 1 : Composition des syngaz étudiés. Les fractions Yi (%) sont exprimées en base mas-
sique.

YCO YCO2 YH2O YH2 YCH4 PCI [kJ/g]
Syngaz W0 (biomasse sèche) 55,1 31,8 7,8 3,8 1,4 10,8
Sxxyy W20 [0,2kg H2O/ kg biomasse] 38 42,9 12,6 3,9 2,5 9,8
Sxxyy W50 [0,5kg H2O/ kg biomasse] 19,8 51,7 20,3 3,7 4,5 8,6

mabilité, une flamme de diffusion pilote assure la stabilité de la combustion et prévient du
phénomène de soufflage. Le régime de combustion présente à la fois des caractéristiques de
flammes de diffusion (pilote) et de prémélange (principale). Par conséquent, le modèle “Eddy
Dissipation Concept” (EDC) apporte la plus grande fiabilité étant donné la présence des 2
régimes de combustion (diffusion et prémélange) dans la chambre de combustion de l’AE-
T100 [16].

Dans le présent travail, toutes les simulations ont été effectuées en utilisant le mecanisme
chimique GRI3.0 MECH [17] qui modélise la cinétique de combustion d’hydrocarbures en
examinant la sensibilité de 325 réactions chimiques afin de mieux prédire l’occurence de 53
espèces chimiques. Ce mécanisme détaillé est particulièrement intéressant dans la détection des
NOx et du CO, permettant une analyse avancée sur le processus de combustion. Cependant,
la résolution de systèmes d’équations différentielles ordinaires (ODE) pour les équations de
cinétique chimique dépassent habituellement les ressources informatiques. Des techniques de
réduction doivent être employées afin d’éviter ce coût calcul. Le nombre d’espèces chimiques
peut être dynamiquement réduit en sélectionnant les espèces actives dominantes. Parallèlement,
le résultat de solutions précédentes sont tabulées et interpolées pour les cellules présentants des
conditions similaires. L’algorithme de tabulation adaptative de la dynamique chimique (TDAC)
utilisé dans notre travail, combine ces deux techniques de réduction [18].

2.4. Configuration des simulations

Dans les conditions nominales d’opération de la micro-turbine employant du gaz naturel, la
répartition de combustible pilote/principal est classiquement de 15% - 85%. Nous utiliserons
cette première configuration ”référence” pour la simulation nominale de syngaz (Voir cas B,
Tableau 2).

Afin d’évaluer l’incidence de distributions différentes de syngaz à haute teneur en vapeur
d’eau (voir syngaz 0,2kg H2O, Tableau 1) entre pilote et principal, 4 simulations supplémentaires
ont été réalisées sur la base des modèles numériques décrits précédemment, sous les mêmes
conditions nominales d’entrée, à savoir puissance thermique totale (330 kW), température de
combustibles (288 [K]), débit (690 [g/s]) et température (865 [K]) d’air préchauffé : Le cas A
représente une limite basse d’alimentation au pilote de 10% pour 90% au principal. Les cas
B au cas E (voir Tableau 2) représentent une augmentation progressive du pourcentage d’ali-
mentation en syngaz au pilote jusqu’à 40% traitant les conditions nominales d’utilisation de
l’AE-T100 (Cas B, 15% - 85%) jusqu’à des conditions de mélanges très riches dans la zone
pilote afin de traiter une gamme étendue de fonctionnement de la chambre de combustion en y
vérifiant les impacts sur la stabilité de flamme ainsi que les émissions polluantes.
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Tableau 2 : Conditions aux limites et conditions initiales des cas simulés (Syngaz à 0,2kg
H2O/kg biomasse) à charge nominale Pth = 330 [kW] ; Entrée d’Air : ṁ = 690 [g/s] — T =
865 [K] ; Combustible (Sxxyy W20) : ṁtotal = 34,1 [g/s] — T = 288 [K]

Cas A Cas B Cas C Cas D Cas E
S1090 S1585 S2080 S3070 S4060

Flamme Pilote
ṁ 3,4 [g/s] 5,1 [g/s] 6,8 [g/s] 10,4 [g/s] 13,7 [g/s]

%P th,total 10% 15% 20% 30% 40%
Φlocal 0,33 0,5 0,66 1 1,33

Flamme Principale
ṁ 30,7 [g/s] 29 [g/s] 27,3 [g/s] 23,7 [g/s] 20,4 [g/s]

%P th,total 90% 85% 80% 70% 60%

Tableau 3 : Composition des gaz d’échappement et Températures pour les cas considérés

Cas A Cas B Cas C Cas D Cas E
Répartition %

10 - 90 15 - 85 20 - 80 30 - 70 40 - 60
Pilote / Principal

Tmax 2190 [K] 2205 [K] 2360 [K] 2350 [K] 2327 [K]
Tsortie 1230 [K] 1234 [K] 1235 [K] 1234 [K] 1226 [K]
Φl,pilote 0,33 0,5 0,66 1 1,3

NOx [ppmv@15%O2] 2 4,4 8,5 7 6,5
CO [ppmv@15%O2] 2,9 2,7 3 3 3,6

3. Résultats

Dans cette étude, nous nous sommes intéressés aux champs de températures et à la compo-
sition des gaz d’échappement, plus particulièrement au CO et au NOx, dans le but d’étudier
l’impact sur les émissions et sur la stabilité de flamme d’une large répartition de syngaz à haute
teneur en vapeur d’eau entre la zone pilote et la zone principale.

Le cas A (10% pilote - 90% principal, Tableau 3) correspond à la limite basse de stabilité de
flamme de la zone pilote. En effet, pour cette répartition pilote/principal de syngaz, la richesse
locale correspondante pour la flamme pilote est faible (Φl,pilote = 0,33 pour le syngaz Versus
0,7 pour la même répartition pilote/principal en gaz naturel). En augmentant progressivement le
pourcentage de syngaz en zone pilote, nous constatons que le champ de température est lui clai-
rement influencé par la distribution du combustible au niveau du front de flamme (voir Figure 3).
Les températures maximales augmentent fortement dans la zone pilote, particulièrement à partir
du niveau de richesse locale (Φl,pilote) correspondant à la répartition nominale de combustible
(Cas B, voir Tableau 3) où l’on constate des températures maximales absolues de respective-
ment 2360 [K] (cas C, 20% pilote - 80% principal) et 2350 [K] (cas D, 30% pilote - 70%
principal) alors que la température moyenne des gaz en sortie est conservée pour une puissance
thermique totale identique. Les températures plus élevées en zone pilote engendrent une pro-
duction croissante de NOx (Cas A à C, Tableau 3) qui entraı̂nent des émissions globales plus
importantes dans les gaz d’échappement, tout en restant en dessous des valeurs normées (< 15
ppmv@15%O2).

La progression à la hausse des températures maximales et des NOx se stabilise autour d’une
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Figure 3 : Evolution du champ de température et du champ de production de NOx où l’on voit
une augmentation du niveau de températures et de NOx jusqu’à un Φl,pilote de 0,66 (Cas C), pour
ensuite décroı̂tre légèrement.

(i) (ii)

Figure 4 : Concentration croissante en CO (i) dans la chambre de combustion pilote en fonction
de la distribution pilote/principal et évolution à la hausse d’émission de NOx (ii) jusqu’à satura-
tion (Cas C) sous l’effet d’un mélange plus riche au pilote.

répartition 20% pilote - 80% principal (Cas C) pour ensuite décroı̂tre (Cas D et E) ; le taux
de réaction chimique de la combustion du syngaz dans la zone pilote diminuant sous l’effet
conjugué de la dilution importante du syngaz en espèces réactives et d’un excès d’air localement
très faible (Φl,pilote >1).

Plus particulièrement, l’analyse de l’évolution des espèces chimiques dans la chambre pilote
(voir Figure 4(ii)) montre que les NOx sont produits essentiellement dans cette zoné de haute
température et ces émissions entraı̂nent de facto les tendances des fumées à l’échappement.
Les NOx thermiques augmentent avec la richesse du mélange local en zone pilote jusqu’à une
répartition pilote/principal de 20% - 80 % (Cas C) pour ensuite diminuer, le défaut en oxygène
local bloquant l’oxydation de l’azote.

En augmentant progressivement la richesse locale au pilote (Du cas A vers le cas E), ce
même défaut en oxygène entraı̂ne des concentrations en CO croissant fortement en zone pilote
(voir Figure 4(i)). La concentration de CO dans les gaz d’échappement (voir Tableau 3) tend,
quant à elle, à n’augmenter que sensiblement à mesure que la richesse locale de la zone pilote
est augmentée, l’apport massif d’air secondaire et les températures plus importantes favorisant
l’oxydation du CO en CO2 et ainsi la stabilisation des émissions de CO à l’échappement (< 6
[ppmv@15%O2]).
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4. Conclusion

L’objectif de notre travail était d’identifier le comportement à la combustion d’un gaz de
synthèse à haute teneur en vapeur d’eau dans une chambre de combustion industrielle.

Les résultats principaux sont qu’une augmentation de la richesse en syngaz dans la zone pi-
lote, pour une même puissance thermique totale, favorise la stabilité de la flamme. Une richesse
plus importante du syngaz en zone pilote augmente significativement la température de flamme
et provoque une production de NOx croissante jusqu’à une saturation due à un défaut d’oxygène
à la flamme pilote. Les valeurs d’émissions polluantes telles que les NOx et le CO sont mainte-
nues toutefois dans les valeurs d’émissions limites normées pour une large plage d’utilisation
du syngaz. En outre, il a été montré que la présence de vapeur d’eau dans la composition du syn-
gaz possède un effet favorable quant à la limitation des températures globales et aux émissions
de NOx au sein de la chambre de combustion.
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Résumé -  Bien que la méthode des quadripôles ait été utilisée dans la littérature pour modéliser les 

transferts de chaleur dans les bâtiments, son application aux enveloppes de bâtiments avancées telles 

que les façades ventilées à double peau reste inexplorée. La méthode proposée consiste à obtenir une 

fonction de transfert capable de prédire la température de l'air à la sortie de la lame d’air ventilée et 

d’y déduire la capacité d’économie d’énergie des parois à double peau dans des climats différents. Le 

modèle mathématique développé est efficace sur le plan informatique avec des temps de calculs très 

brefs (3s) et sans faire d’approximations temporelles. 

Nomenclature  

 capacité thermique spécifique, J/kg.K  

 transformée de Laplace 

 variable complexe de Laplace, s-1 

 facteur de ventilation 

 épaisseur du canal d’air, m 

 largeur, m 

 longueur du mur suivant y, m 

T température, K 

Symboles grecs 

 conductivité thermique, W/m.K 

 viscosité dynamique, Pa.s 

Indices et exposants 

 valeur moyenne 

 par rapport au mur 

1. Introduction  

Le secteur du bâtiment, y compris les structures résidentielles et tertiaires, continue d'être 

l'un des secteurs les plus énergivores au monde malgré les efforts déployés par de nombreux 

pays pour mettre en œuvre des mesures et des réglementations en matière d'économie 

d'énergie. Selon le Rapport sur la situation mondiale des bâtiments et de la construction 2021 

du Programme des Nations Unies pour l'environnement (PNUE), le secteur du bâtiment 

représentait 36 % de la demande mondiale d'énergie finale en 2020 [1], avec les deux tiers de 

cette énergie (des 36%) consommés pour le chauffage des locaux, la ventilation et la 

construction. climatisation [2]. En conséquence, l’amélioration de l’efficacité énergétique est 

devenue une priorité absolue dans la conception des bâtiments, en mettant l’accent sur la 

réduction des pertes d’énergie résultant de systèmes de chauffage et de ventilation inefficaces 

ou obsolètes, de problèmes d’isolation, de ponts thermiques et de méthodes de construction 

obsolètes [3]. L'une des nombreuses conceptions architecturales innovantes visant à améliorer 

l'efficacité du bâtiment en améliorant les performances thermiques de son enveloppe sont les 

façades ventilées à double peau. Ces parois sont constitués de deux murs opaques ou 

transparents, séparés par une lame d'air qui sert à collecter ou à évacuer le rayonnement 

solaire absorbé par la façade [4]. Plusieurs méthodes mathématiques sont disponibles dans la 

littérature pour la modélisation des parois ventilées à double peau. Le modèle utilisé par 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-065
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Panao et al. [5] est dit « lumpé », Il s’agit d’une méthode analytique unidimensionnelle dans 

laquelle une température constante est supposée le long des surfaces des parois de la façade et 

de la lame d'air [5]. L'analyse non dimensionnelle est une autre méthodologie proposée dans 

la littérature par Balocco [6]. Elle applique le théorème de Buckingham pour créer des 

corrélations à l'aide de nombres non dimensionnels. Pour une façade à double peau où la 

ventilation est naturelle, 14 nombres non dimensionnels ont été proposés pour trouver une 

corrélation basée sur des données expérimentales afin de déterminer le flux de chaleur 

transmis à l'espace intérieur à travers la paroi intérieure de la façade. Dans l’approche 

« zonale », la lame d’air de la façade ventilée est divisée en plusieurs volumes de contrôle où 

les principes de conservation de masse, de l’énergie et de la quantité de mouvement doivent 

être respectés. Pour chaque volume de contrôle, le bilan thermique est formulé et une 

discrétisation unidimensionnelle est effectuée [7]. En ce qui concerne la méthode des 

quadripôles, elle est généralement utilisée pour la résolution du transfert de chaleur transitoire 

monodirectionnels dans des géométries simples, telles que des murs, des cylindres et des 

sphères en tant que structures indépendantes. Elle a cependant été adaptée à la simulation de 

bâtiments, indépendamment de la présence ou de l'absence de sources internes [8,9]. 

L’adaptation de la méthode à des parois complexes comme les parois ventilées à double peau 

demeure néanmoins inexplorée.  

2. Présentation du problème 

Nous modélisons le transfert de chaleur en régime transitoire au sein d’une façade ventilée 

d’un bâtiment à double peau. La façade est composée de deux parois opaques séparées d’une 

cavité ou lame d’air ventilée. La ventilation est effectuée par apport d’air extérieur via un 

évent d'entrée situé en bas de la paroi extérieure de la façade. L’air est ensuite préchauffé ou 

refroidi au niveau de la cavité grâce aux effets combinés de la conduction, de la convection et 

du rayonnement. Enfin, l’air est redirigé vers l'espace intérieur du bâtiment grâce à un 

système de ventilation relié à une ouverture de sortie située en haut de la paroi intérieure de la 

façade (Figure 1). 

 
 

Figure 1 : Façade ventilée étudiée (ventilateur non représenté) 
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2.1. Formulation du problème thermique 

Le transfert thermique au sein de la paroi ventilée étudiée est bidimensionnel (Figure 2) et 

est résolu différemment suivant l’axe x et y :  

i. Le transfert de chaleur suivant l'axe des abscisses a été modélisé grâce à la méthode des 

quadripôles, sur la base des hypothèses suivantes : 

➢ Le transfert de chaleur est unidimensionnel et transitoire à travers les parois solides de 

la façade ventilée. Dans la lame d’air, le rayonnement et la conduction thermique sont 

pris en compte (cas limite d'un fluide au repos). 

➢ La température de l’espace intérieur (indoor space) est supposée uniforme. El Maakoul 

et al. ont démontré que cette hypothèse est équivalente au calcul de la température 

moyenne de l’air dans l’espace intérieur [38]. 

ii. Suivant l’axe des ordonnées, le transfert de chaleur par convection à travers l’air est 

unidirectionnel et en régime permanent. 

Il est démontrable que même si ces approximations peuvent paraître significatives, elles 

permettent d'obtenir des résultats compatibles à des résultats de calculs numériques 2D 

n'intégrant pas ces approximations. En effet, même en attribuant une température uniforme 

qui varie en fonction du temps à la paroi nous pouvons déterminer avec une précision 

exceptionnelle la température de sortie de l'air et le flux de chaleur pour toutes les surfaces de 

la géométrie étudiée. 

 

Figure 2 : Transfert de chaleur bidimensionnel au sein de la paroi ventilée 

 

2.2. Résolution par la méthode des quadripôles 

En appliquant la méthode des quadripôles au transfert de chaleur à travers les parois de la 

façade ventilée (suivant l’axe x), les murs extérieur et intérieur peuvent être représentés grâce 

à deux quadripôles (Figure 3) définis par deux matrices linéaires ayant respectivement les 

paramètres ( et ( .  
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Figure 3 : Représentation quadripolaire de la paroi ventilée 

Cette représentation quadripolaire est composée de 3 zones thermiques , l’environnement 

extérieur en amont du premier quadripôle, la lame d’air ventilée entre les deux quadripôles et 

le milieu intérieur du bâtiment en aval du second quadripôle. Les équations régissant chacune 

de ces zones sont ensuite déterminées. L'environnement extérieur est représenté dans le 

formalisme quadripolaire par  , qui est la transformée de Laplace de  la température 

de l’air extérieur,   la résistance thermique de l'air extérieur et enfin  le flux de chaleur 

extérieur: 

 
(1) 

Le mur extérieur est représenté par les équations du premier quadripôles : 

 (2) 

(3) 
 

Où  et  sont respectivement les transformées de Laplace de  la température à la surface 

externe du mur extérieur, et de  la température à sa surface interne.  est l'irradiation 

solaire absorbée par le mur extérieur et  est son coefficient d'absorption.  

La lame d'air ventilée séparant les deux murs est représentée par l’équation suivante : 

 
(4) 

Où  est la transformée de Laplace de , la température à la surface externe de la paroi 

intérieure, et  est la résistance thermique globale de l'air qui prend en compte le transfert de 

chaleur conductif et radiatif au sein de la lame d’air. est la transformée de Laplace du 

flux de chaleur échangé par convection au niveau du mur 1 (Figure 2). 

Le mur intérieur est également représenté par les équations du deuxième quadripôle: 

 
(5) 

 
(6) 

Où  est la transformée de Laplace de , la température à la surface interne de la paroi 

intérieure, et est la transformée de Laplace du flux de chaleur échangé par convection au 

niveau de la paroi 2 (Figure2). 

Enfin, le milieu intérieur est représenté dans le formalisme quadripolaire par  la 

transformée de Laplace de la température intérieure , et  la résistance thermique de 

l'air intérieur comme suit :  

 
(7) 
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Comme mentionné précédemment, l’hypothèse d’un milieu isotherme est retenue pour la 

troisième zone représentant l’espace intérieur. Le bilan thermique s’exprime ainsi comme 

suit: 

 
(8) 

Où  est la transformée de Laplace de  la température de sortie du flux d'air (air sortant 

de la cavité avant d’intégrer le milieu intérieur, et  est la transformée de Laplace des 

puissances internes à la zone.  

Il reste à évaluer , et . Pour ce faire nous allons résoudre le problème de 

l'écoulement selon l’axe y (Figure 4).  

 
Figure 4 : Transfert de chaleur en régime permanent entre deux plaques parallèles 

 

(9) 

Avec  le volume de la tranche élémentaire,  la vitesse et α la diffusivité 

thermique de l'air. On peut montrer que pour un temps supérieur à , on atteint le régime 

stationnaire, ce qui, pour un mur de 2m et une vitesse de 0.1 m/s, donne un temps de 20s. On 

peut donc considérer des conditions stationnaires. De plus, le transfert de chaleur convectif est 

bien supérieur au transfert conductif, d’où l’approximation : 

 

(10) 

 
Figure 5 : Calcul des flux entrants 

A partir de la figure 5, on peut écrire : 

 

(11) 

 

(12) 
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En utilisant les deux équations précédentes on obtient : 

 

(13) 

Dont la solution est : 

 

(14) 

Ainsi, après avoir effectué la transformée de Laplace à l’équation (14),  (température de 

sortie transformée en y=L) est donnée par : 

 

(15) 

Enfin pour calculer et , on intégrer l’équation (12) de 0 à L et de prendre la 

transformée de Laplace :  

 

 

(16) 

Où:  

 

(17) 

Un système linéaire de 11 équations  et de 14 inconnues a été obtenu. Tous les paramètres 

du système sont présentés dans le Tableau1, Annexe 1. Les 2 grandeurs externes  et , et 

une grandeur interne,  ou  doivent être fixées. Afin de valider nos approximations, 

nous avons fixé , et , et calculé la température de sortie . En résolvant le 

système d'équations ci-dessus, nous obtenons une relation entre , ,  et  composée 

de 3 fonctions de transfert : 

 
(18) 

Dans le cas où les transformées de Laplace de ,  et  existent,  est calculée à 

l'aide de la transformée de Laplace inverse numérique en utilisant l'algorithme "DenISeger" 

implémenté dans MATLAB  :  

 
(19) 

Dans le cas où les grandeurs sont données point par point (ce qui est souvent le cas), les 

transformées inverses des fonctions de transfert sont calculées, et des produits de convolution 

sont effectués : 
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(20) 

3. Adaptation du modèle à d’autres configurations 

Il est intéressant de noter que la méthode analytique que nous proposons peut également 

être adaptée à des façades à double peau vitrées (Figure 23.), ou à des parois avec un support 

transparentes (e.g. fenêtres). Le modèle peut facilement prendre en compte de tels cas en 

séparant le flux solaire absorbé à l'aide des coefficients d'absorption/transmission. 

 

 
Figure 6 : Façade ventilée double peau avec mur extérieur vitré 

Dans le cas d’une façade ventilée avec paroi extérieure vitrée, la représentation analytique 

utilisant la méthode quadripolaire devient : 

 

 

 

 

 

Figure 7 : Représentation analytique d’une paroi ventilée vitrée 

Avec  l'irradiation solaire transmise à la paroi interne de la façade ventilée et  son 

facteur de transmission. Les équations régissant ce système ressemblent à celles d’une façade 

ventilée aux parois opaques à l'exception de l’équation (6) qui devient : 

 
(21) 

4. Conclusion 

Un modèle analytique basé sur la méthode des quadripôles a été proposé pour modéliser 

les transferts thermiques transitoires dans des parois ventilées à double peau. La méthode 

proposée résout le problème considéré dans l'espace de Laplace et prend pleinement en 

compte les variations temporelles sans approximations, contrairement à la majorité des 

méthodes analytiques disponibles dans la littérature, les seules approximations adoptées sont 
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dans l'espace. Le modèle mathématique développé est efficace en terme de calculs, il donne 

des résultats précis avec des temps de calculs très brefs (3s) et est également adaptable à des 

configurations complexes de murs à double paroi (avec des parois transparentes/vitrées  
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Annexe 1 

Tableau 1. Les grandeurs définissant le système d’équations. 

 
 

 
 

 
 

 (Capacité thermique totale de la zone) 
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Abstract - Recently, there has been a growing emphasis on incorporating energy systems into
infrastructures. Among these systems, electrically cable-heated pavements stand out for their ability
to melt snow and ice in cold regions during winter. Thermal Insulation Coating (TIC) is a technology
employing thermally insulating materials as a spray to coat surfaces. These materials include suspension
plasma spraying, silica aerogel, and nanostructured materials. Given that the heat from electrically
cable-heated pavements is primarily directed upwards, employing an asymmetrical configuration of
TIC in these systems could be advantageous. In this investigation, TIC would function effectively as
a thermal barrier, blocking the thermal flux toward deeper and optimizing the whole system’s thermal
performance. Initially, a numerical model of an uncoated cable-heated pavement system was developed.
This model was extended to include an asymmetrical TIC and subsequently its thermal interaction
with the pavement structure. The incorporation of asymmetrical TIC has the potential to significantly
enhance the energy performance of cable-heated systems. In a comparative analysis of uncoated
cable-heated pavements, it was observed that cable-heated pavements had a higher surface temperature
under identical conditions. Furthermore, the asymmetrically applying TIC could lead the heat transfer
asymmetrically around heated-cable, which enriches the scientific understanding of asymmetrically
applying TIC in cable-heated systems embedded in pavements.

1. Introduction

In recent decades, the integration of energy systems within modern civil engineering infras-
tructures has become increasingly prominent. This integration consists of several unique energy
technologies which are implemented in specialized civil applications, including roads, bridges,
runways, and buildings. Taking the thermal systems as an example, various energy sources have
been utilized to maintain the pavement surface temperature for enhancing the performance of
asphalt and cement concrete. Among them, the electric-heated pavement is one of the most con-
venient ways. Conductive cement concrete, current wire, and induction coils can be installed
in the pavement surface layer while contracting. During winter, the ice and snow on pavements
can be melted by the systems in cold regions. In addition to the effect of enhancing the road
performance, these systems can also significantly reduce transportation hazards.

Regardless of the limited working temperature of the phase change material, the potential
polluting possibility of hydronic-heated pavement systems, and high sensitivity to the spray
time and the amount of polytetrafluoroethylene coating, the electric-heated systems are more
sustainable and reliable. From the view of energy conversion, these systems could be classi-
fied into four diverse methods, including Electric Cable-Heated Pavements (ECHP) (which are
also called as electric heat tracing systems), conductive concrete heated pavement technology,
microwave heating, and the electromagnetic (EM) technique. Due to the simplicity of engineer-
ing practice and mechanical sustainability of cables, ECHP is one of the most commonly used
methods among these electrical systems.

https://doi.org/10.25855/SFT2024-075
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Asymmetric energy demands leads to a thermal insulation configuration, especially in some
specialized systems for particular functions. In the cable-heated pavement scenario, thermal
energy needs to be released/transferred to the pavement surface instead of diffusing it in all
directions. Some low thermal conductivity materials have been thus adopted as an insulation
layer, such as with foamed concrete [1], heat-insulated foam [2], and thermal insulation paint
[3]. Nevertheless, these materials have mostly been used to construct an independent base layer
of pavement for heat insulation. The layer can affect the mechanical properties of pavement,
decreasing the load capacity and long term sustainability of structure. Furthermore, the asym-
metric insulating configuration also serves the purpose of enhancing the energy performance of
cable-heated pavements.

Thermal insulation coating (TIC) refers to several specialized materials which are applied to
a surface for reducing heat transfer. In some particular areas like in engines, it is also termed as
a thermal barrier coating, such as in crystalline oxide materials (e.g. yttria-stabilized zirconia)
which have a low thermal conductive (about 2 W·K−1·m−1) [4] in high temperature (up to 1200
◦C). Conversely, due to the working temperature of the winter atmosphere and concrete thermal
conductive (mostly less than 2 W·K−1·m−1) [5], silica aerogel and hollow spheres have grown
in favor [7, 6, 8] as lower thermal conductivity materials.

Aerogel is one of the porous materials that is made of different compounds with ultra-high
porosity. Making use of the low conduction of air, silica aerogel can be adding to polymers or
binders to decrease the whole spray’s thermal conduction. The use of hollow sphere is another
dominant technology for insulating heat. Some commercial TIC materials are based on hollow
glass spheres and their thermal conductivity can be even less than 0.04 W·K−1·m−1.

This study aims to explore the enhancement of thermal performance in cable-heated pave-
ments through an asymmetrical application of TIC, which fills a notable gap in current stud-
ies. Employing a numerical simulation approach, this paper develops models of cable-heated
pavement with and without asymmetrical TIC. Our investigation not only promises significant
improvements in energy performance for cable-heated systems but also contributes to a broader
scientific understanding of the field.

2. Methods of numerical simulation

2.1. Background information

Thermal conduction, convection, and radiation are three primary methods of heating trans-
fer. For thermal conduction, the governing equation used is based on Fourier’s law, shown in
equation 1.

q = −k∇T (1)

whereas q is the local heat flux density, W/m2, and k is the material’s conductivity, W/(m·K),
∇T is the temperature gradient, K/m.

The thermal conductivity is defined as the ratio of the heat flux density to the temperature
gradient. As has been demonstrated above, the thermal conductivity of cement concrete can be
assumed to be 1.8 W·K−1·m−1. Whereas, the thermal conductivity of silica aerogel coating and
hollow spheres painting is 0.058 W·K−1·m−1 [8], which is approximately 1/30 of the thermal
conductivity of cement concrete. This is the reasons why silica aerogel & hollow spheres coat-
ing can function as thermal insulation materials. Nevertheless, the complete coating will only
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insulate the heat transfer instead of redirecting energy to surface, as the asymmetrical insulation
configuration does in Figure 1.

Figure 1 : Asymmetrical Insulation Configuration of cables

The main idea of asymmetrical TIC in electric cable-heated pavements is insulating by an
asymmetrical configuration. In Figure 1, the thermal insulation paint is sprayed into the ”hemi-
sphere” of the heating cables. Instead of 360◦, the upper surfaces of the cables is maintained
free to keep better thermal conductivity with the surface of the pavement layer.

2.2. Establishment of numerical simulation

2.2.1. Basic scenario

To simulate the thermal interaction between the pavements and the coated cable-heating sys-
tems, a reliable heat transfer model of the pavement is necessary. In this communication paper,
COMSOL Multiphysics was used for constructing and simulating the heat transfer model. One
of the most typical compositions of the pavement structure in France consists of a surface and
a base. Underneath the pavement, there are also formations and supporting soil. As an exam-
ple of standard newly constructing pavement [9] in France, its structure can be 4 cm of BBSG
(”Béton Bitumineux Semi-Grenu”, Semi-coarse Asphalt Concrete), 12 cm of EME (”Enrobé à
Module Élevé”, High Modulus Asphalt) and 25 cm of MTHL (”materiau traite aux liants hy-
drauliques”, Hydraulically Bound Materials). According to the NF P 98-086 Road pavement
structural design, the materials’ parameters are shown in Table1.

ρ Kng thickness Cmar

kg·m−3 W·K−1·m−1 m J·K−1·kg−1

BBSG 2350 1.9 0.04 836
EME 2390 2.35 0.12 836
MTHL 2300 1.7 0.25 836
TIC 80 0.058 0.002 835

Table 1 : Material parameters of different pavement layers

Normally, a cable-heated system is designed for melting snow and ice over the pavement.
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As a result of a variety of climates in different locations, the output power of cable-heated sys-
tems is based on the local snowfall, Snow Water Equivalent (SWE), and other relative factors.
Typically, the input power is postulated as 350 W per square meter of pavement.

In the numerical simulation model, the scale of representative elementary area for pavement
structure can be assumed as 75 cm x 60 cm with an input power of 157.5 W. Frequently, the
spacing between two parallel runs of heating cables is 0.1 m, distributed in S shapes. The
system is generally placed below the BBSG layer and above the EME layer. In this commu-
nication paper, the initial and environment temperature are assumed to be at 0◦C. Due to the
sample is assumed to be placed in laboratory, the boundaries of the representative elementary
area are conjectured to be that of as natural convection flow heat-exchange. The heat transfer
coefficients of external natural convection between solid and air are utilized in COMSOL Mul-
tiphysis. Taking all the information above, the model of electric cable-heated pavement was
built as shown in Figure 2.

Figure 2 : Electric cable-heated pavement model (A-A section as the median cut indicated with red line
denoted surface median and surface layer in blue)

In this computational domain, the section labeled A-A represents the median cut, which is
highlighted by a red line indicating the surface median, while the surface layer is depicted in
blue, as Figure 2 shown. The governing equation of heat transfer in solids is established based
on the principle of conservation of energy, as shown in equation 2. Furthermore, the whole
domain is divided using the free tetrahedral mesh method, with the mesh refinement next to the
cable. The maximum and minimum scales of the mesh blocks are 0.0184m and 0.001m, which
has the finest as shown in Figure 3 .

ρCp

(∂T
∂t

)
+∇q = Q (2)

whereas ρ is the density, kg·m−3, Cp is the specific heat capacity at constant stress, J·K−1·kg−1,
T is the absolute temperature, K, t is time, s, and q is the heat flux, W/m2.
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Figure 3 : Mesh block of Electric cable-heated pavement model

2.2.2. Cables and asymmetrical TIC

Normally, a carbon fiber heating cable is composed of conductive fibers, electrical insulated
polytetrafluoroethylene (PTFE), and a protective sheath with polyvinyl-chloride (PVC). The
diameter of the cable is 6mm. As shown in Figure 1, the TIC can be painted as a spray to the
half surface of the cables, making the TIC in an ”asymmetrical” coating condition. According
to Xingni [10], the TIC materials thickness has been assumed as 2 mm. The painted cables are
laid aside after the EME layer has been constructed, occupying the spacing of BBSG. In Figure
1, the TIC material is shown in red and the cable in blue.

3. Results

For cable-heated systems in pavement, the basic object is to heat the surface and melt the
snow/ice above. Additionally, a fundamental usage strategy of this system is: turning off in
most of the time and switching on the systems according to the weather prediction. As a result,
the temperature of surface need to be focus and the whole heating process should be concerned.
Furthermore, the asymmetrical thermal insulation could directionally lead the heating upward,
which means that the temperature around cables also worth to be considered.

3.1. Comparative analysis of surface median line temperatures

The thermal performance of electrical heated-cable can be represented by different variables.
Attributable to the scale of cables configuration, it makes sense to consider the temperature of
median line as primary one. As depicted in Figure 4, the temperature along median lines’
central parts exceeds 21◦C after heated, which proved the thermal performance of heating sys-
tem. Notably, surface with asymmetrically insulated coating on the cables exhibit significantly
higher temperature compared to those without. This pronounced disparity highlight the need
for further analysis to comprehend the temperature distribution during heating and the effects
of asymmetrical insulation coating.
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Figure 4 : Comparative analysis of surface median line temperatures

3.2. Temperature of surface layer of pavement

For both scenarios (with or without insulation coating), transient state simulation has been
performed from 0 to 360 minutes. For the initial condition, the whole structure are set as 0◦C.
After 360 minutes heating, the temperature of top-surface rose and distributed as shown in
Figure 5.

a. with insulation coating b. without insulation coating

Figure 5 : Isothermal lines of surface layer after 360 minutes heating with maximum value

As depicted in Figure 5 a and b, relatively high and stable temperatures can be seen at the
central of surface, which means that the computational area has already enough representative
and stability for the systems. Furthermore, the maximum surface temperature of the one with the
insulation coating is higher than that without the coating, at 21.26◦C. Comparison of the time-
varying maximum surface temperature with and without the asymmetrical insulation coating is
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shown in Figure 6.

Figure 6 : The comparison of time-varying maximum surface temperature

Referring to the figure 6, the maximum surface temperature increases with time. Moreover,
it is obvious that the temperature of the pavement with the insulation coating keeps higher than
that without, from 0 to 360 minutes.

3.3. The asymmetrical thermal insulation around cable

In principle, an asymmetrical configuration leads to dis-symmetric performance. The TIC
under the cable can serve as the barrier for heat, as figure 7 illustrates.

Figure 7 : Cross-section A-A of two models (right is with insulation coating, left is without)

In figure 7, the result on the right (with an asymmetrical coating) shows that the isothermal
lines near to the cables are near to elliptical in shape and obviously expand upwards. How-
ever, the right figure, consisting of the bare cables, makes the isothermal lines more circular in
shape. This phenomenon indicates that the asymmetrical thermal insulation around the cable is
effective in directly conducting the heat energy up to the surface.
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4. Conclusion

This paper concentrates on the asymmetrical TIC of cable-heated systems in pavements.
A numerical method is utilized for simulating heat transfer between heating systems and the
pavement. Two representative elementary models of real materials and structure are built and
analyzed. Compared with the model without insulation coating, the maximum surface tem-
perature is and keeps higher in the model with the coating. Furthermore, the contour and its
isothermal lines around the cables indicate an asymmetrical thermal performance. This proves
that the insulation coating can transfer the heat directionally, which in turn paves the way for
innovative TIC applications. The outcomes of this paper highlight the role of an asymmetrical
configured TIC and the enhancing of thermal performance for this coating method. Our re-
search underlines the importance of an asymmetrical configuration in directing conduct heat up
towards the surface layer of the pavement.

References

[1] X. Zhu, Q. Zhang, Z. Du, H. Wu, and Y. Sun, Snow-melting pavement design strategy with electric
cable heating system balancing snow melting, energy conservation, and mechanical performance,
RESOURCES CONSERVATION AND RECYCLING, 177 (2022).

[2] K. Liu, P. Xu, F. Wang, C. Jin, Q. Liu, H. Pang, and H. Xie, The accumulated stress damage and
residual life prediction of unreinforced concrete pavement with electric heating pipes, CONSTRUC-
TION AND BUILDING MATERIALS, 278 (2021).

[3] Y. Liang, Application Research on Intelligent Snowmelt Road Surface with Carbon Fiber Heating
Cable, Hebei University of Engineering, thesis

[4] E.S. Toberer, L.L. Baranowski, and C. Dames, Advances in Thermal Conductivity, Annu. Rev.
Mater. Res. 42(1), 179–209 (2012).
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Résumé - Dans le cadre du présent travail, un modèle convolutif a été développé permettant l'estimation 

de six températures de jonctions de composants d’électronique de puissance, à partir des températures 

mesurées par six capteurs placés judicieusement dans la semelle . Ce modèle se base sur une étape 

d'identification, une étape de vérification et finalement une étape de validation. Dans un premier temps, 

les transmittances propres (entre chaque capteur et la jonction la plus proche) et les transmittances de 

couplage sont identifiées à partir d'un modèle numérique tridimensionnel sous COMSOL Multiphysics. 

On vérifie ensuite que les températures de jonctions calculées par le modèle convolutif à partir des 

températures des capteurs correspondent bien aux températures du modèle numérique du même jeu de 

données. Enfin, le modèle est validé (ou non) sur un nouveau jeu de données. Les résultats obtenus par 

ce modèle convolutif sont prometteurs car l'estimation des six températures de jonction est non biaisée. 

Nomenclature  

t  temps, s 

𝛥𝑡 pas de temps, s 

h réponse impulsionnelle, K.J or s-1 

M       matrice de convolution 

N       Matrice de Toeplitz 

u entrée, W or K 

y sortie, K 

w transmittance, s-1 

x entrée ou réponse impulsionnelle 

Symboles grecs 

𝜃 élévation de température, K 

 

Indices et exposants 

c capteur 

J jonction 

JD jeu de données 

~ moyenne par intervalle 

1. Introduction  

La température de jonction est un paramètre très important lors de la mise en place des 

stratégies de contrôle commande des composants électroniques de puissance. Dans les faits, les 

transistors MOSFET offrent une fréquence de commutation assez élevée et permettent un 

transit de puissances électriques relativement importantes. La commutation à haute fréquence 

et l'important courant qui traverse ces transistors engendrent un échauffement conséquent, 

surtout au niveau de la jonction. La température de jonction doit rester constamment au-dessous 

d'une température seuil de l'ordre de 150°C sous peine de destruction de la jonction [1]. De 

plus, les variations rapides des puissances électriques traversant les transistors créent des 

variations assez rapides des températures des jonctions ce qui peut créer des contraintes 

thermomécaniques qui dégradent le composant [2]. Le problème est que ces températures ne 

sont pas accessibles par mesure directe. Dans les faits, la mesure des températures de jonctions 

par thermographie infrarouge est impossible en raison de la présence d’un gel thermiquement 

isolant et diélectriquement rigide recouvrant les puces. La mesure par une sonde, thermocouples 

ou paramétré électrique thermosensible n’est pas possible soit à cause des perturbations 

électromagnétiques soit à cause de la constante du temps d’un tel éventuel capteur implanté en 

face avant [3]. D’autres techniques de mesure de la température de sont présentées dans la 

littérature  [1] (pages 111-112) et [2, 4] . Cependant, selon nos connaissances, aucune technique 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-004
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n’a été adoptée massivement à ce jour, dans l’industrie d’électronique de puissance. Dans un 

précédent travail, à partir d’un modèle quadripolaire, nous avons investigué la possibilité 

d’estimer la température de jonction à partir de la valeur d’une température délocalisée 

accessible et de la valeur de la puissance dissipée au niveau de la jonction [5, 6]. Toutefois, la 

méconnaissance des paramètres géométriques et des propriétés thermophysiques des matériaux 

constituant le composant rend le modèle détaillé (COMSOL Muliphysics) complexe et 

imprécis. Face à cela et pour se passer de cette incertitude de quelques grandeurs, nous avons 

décidé de développer un modèle réduit, ici convolutif, permettant d’identifier la fonction de 

transfert du système thermique (réponse impulsionnelle en domaine temporel) puis de l’utiliser 

pour estimer les températures de jonction. Il s’agit d’un modèle convolutif à plusieurs entrées 

et plusieurs sorties dénommé MIMO (Multiple Inputs and Multiple Outputs).   

2. Développement du modèle convolutif  

2.1. Présentation du cas d’étude 

Dans le cadre de ce travail, un composant triphasé contenant six transistors a été modélisé. 

Nous avons négligé la présence des diodes, car nous avons émis l’hypothèse que la dissipation 

thermique des transistors est largement supérieure à celle des diodes. Toutefois, le présent 

modèle peut être amélioré pour pouvoir estimer également la température des diodes. La figura 

1-a schématise une vue en coupe du composant modélisé. La figure1-b présente une vue du 

dessus du composant. La modélisation numérique tridimensionnelle, servant de base pour la 

calibration et la validation du modèle convolutif a été réalisée sous COMSOL Multiphysics en 

3D (méthode des éléments finis) . Les points (𝑇𝑐𝑖, 𝑖 = 1,… ,6) sont placés au-dessous du centre 

de chaque transistor a une profondeur de 18 𝑚𝑚 dans la semelle (la semelle mesure 20 𝑚𝑚 de 

hauteur) Ce choix a été fait pour être le plus proche des sources de chaleurs pour se palier du 

problème de l’inertie thermique. Les détails concernant les dimensions et les matériaux 

constituant le composant peuvent être trouvés dans [7]. Les puces, représentées par des petits 

disques sur la figure 1-a, ont une section d’environs 1 mm x 1 mm, pour une épaisseur de 0,5 

mm, qui sera négligée.  Les conditions aux limites correspondent à de la convection forcée sur 

la face inférieure (ℎ = 1000 𝑊/(𝑚2. 𝐾)), de la convection naturelle sur les parois latérales 

(ℎ = 10 𝑊/(𝑚2. 𝐾) et  de pertes négligées sur la face supérieure.  

 

 
 

a- Vue de face du composant modélisé b- Vue du composant modélisé sous 

COMSOL 

Figure 1: Schéma du composant modélisé  
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2.2. Présentation du modèle convolutif 

2.2.1. Cas d’une seule entrée et une seule sortie SISO (Single Input Single Output) 

Pour un système reliant une entrée (source ou pseudo-source : flux de chaleur ou température 

𝑢(𝑡)) à une sortie (conséquence : flux de chaleur ou température en un autre point 𝑦(𝑡)), la 

relation de causalité est définie par le produit de convolution [8, 9] :  
 

𝑦(𝑡) = (ℎ ∗ 𝑢)(𝑡) 
(1) 

avec ℎ(𝑡) la réponse impulsionnelle (fonction de transfert dans le domaine fréquentiel) du 

système. 

L’équation (1) peut également être écrite sous sa forme intégrale : 
 

𝑦(𝑡) = ∫ 𝑢(𝑡 − 𝜏)ℎ(𝜏)
+∞

0

𝑑𝜏 (2) 

Soit sous la forme discrète : 
 

𝑦(𝑡𝑖) = Δ𝑡 ∑  𝑢̃𝑖−𝑗+1ℎ̃𝑗 
𝑚
𝑗=1   , Pour 𝑖 = 1,2… . . 𝑛 

(3) 

avec 𝑥̃  la valeur moyenne de 𝑥 sur un intervalle de   durée Δ𝑡 .  La relation (3) peut également 

être écrite sous formes matricielles [8, 9]: 
 

𝒚 =  𝑴(𝒖) 𝒉 et 𝒚 = 𝑴(𝒉) 𝒖   
(4-a,b) 

avec: 

𝑀(𝒙) = Δ𝑡 𝑁2(𝒇)𝑁(𝒙)    et        𝒇 =
1

2
[1 1 0… …0]𝑇  pour 𝒙 = 𝒉 ou 𝐮  

 

𝑁(𝒒) ≡

[
 
 
 
 
𝑞1 0 ⋯ ⋯ 0
𝑞2 𝑞1 ⋱ ⋱ ⋮
𝑞3 𝑞2 𝑞1 ⋱ ⋮
⋮ ⋮ ⋮ ⋱ 0

𝑞𝑛 𝑞𝑛−1 𝑞𝑛−2 ⋯ 𝑞1]
 
 
 
 

  avec    𝒒 =

[
 
 
 
 
𝑞1

𝑞2

𝑞3

⋮
𝑞𝑛]

 
 
 
 

 

(4-c) 

 

 

Ici, l’équation (4-a) est utilisée pour estimer les valeurs instantanées de la fonction de transfert 

à partir des valeurs d’entrée et de sortie supposées connues à l’étape de calibration. L’équation 

(4-b) est ensuite utilisée pour estimer la sortie connaissant la fonction de transfert et l’entrée, 

ou pour estimer l’entrée à partir de la sortie connaissant la fonction de transfert.  

2.2.2. Cas de plusieurs entrées et plusieurs sorties MIMO (Multiple Inputs Multiple Outputs) 

Le cas présenté en Figure 1 correspond à un cas avec plusieurs sources de chaleur (les six 

transistors) et plusieurs capteurs de températures (les thermocouples). Il s’agit alors d’un 

système avec plusieurs entrées et plusieurs sorties, où la température de chaque capteur dépend 

de la puissance dissipée dans chaque transistor. Dans le cadre du présent travail, nous nous 

intéressons à une relation entre les températures de jonctions (les « pseudo » sources) et les 

températures mesurées par les thermocouples. L’idée est de pouvoir remonter aux températures 

de jonctions à partir des températures des six thermocouples. Le théorème de Duhamel (avec le 

principe de superposition) nous permet d’écrire la relation suivante qui permet de relier 

l’élévation de température de chaque capteur avec les six élévations de températures de 

jonctions via des transmittances 𝑤𝑖.   
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(5) 

 

En s’inspirant du modèle SISO, la relation peut être écrite sous la forme du système matriciel 

suivant :  

[
 
 
 
 
 
𝜽𝑪𝟏

𝜽𝑪𝟐

𝜽𝑪𝟑

𝜽𝑪𝟒

𝜽𝑪𝟓

𝜽𝑪𝟔]
 
 
 
 
 

=

[
 
 
 
 
 
𝑀(𝒘𝟏𝟏) 𝑀(𝒘𝟏𝟐)

𝑀(𝒘𝟐𝟏)
𝑀(𝒘𝟑𝟏)
𝑀(𝒘𝟒𝟏)
𝑀(𝒘𝟓𝟏)
𝑀(𝒘𝟔𝟏)

𝑀(𝒘𝟐𝟐)
𝑀(𝒘𝟑𝟐)
𝑀(𝒘𝟒𝟐)
𝑀(𝒘𝟓𝟐)
𝑀(𝒘𝟔𝟐)

   

𝑀(𝒘𝟏𝟑) 𝑀(𝒘𝟏𝟒)
𝑀(𝒘𝟐𝟑)
𝑀(𝒘𝟑𝟑)
𝑀(𝒘𝟒𝟑)
𝑀(𝒘𝟓𝟑)
𝑀(𝒘𝟔𝟑)

𝑀(𝒘𝟐𝟒)
𝑀(𝒘𝟑𝟒)
𝑀(𝒘𝟒𝟒)
𝑀(𝒘𝟓𝟒)
𝑀(𝒘𝟔𝟒)

    

𝑀(𝒘𝟏𝟓) 𝑀(𝒘𝟏𝟔)
𝑀(𝒘𝟐𝟓)
𝑀(𝒘𝟑𝟓)
𝑀(𝒘𝟒𝟓)
𝑀(𝒘𝟓𝟓)
𝑀(𝒘𝟔𝟓)

𝑀(𝒘𝟐𝟔)
𝑀(𝒘𝟑𝟔)
𝑀(𝒘𝟒𝟔)
𝑀(𝒘𝟓𝟔)
𝑀(𝒘𝟔𝟔)]

 
 
 
 
 

[
 
 
 
 
 
 
𝜽𝑱𝟏

𝜽𝑱𝟐

𝜽𝑱𝟑

𝜽𝑱𝟒

𝜽𝑱𝟓

𝜽𝑱𝟔]
 
 
 
 
 
 

 

 

(6) 

 

L’équation (6) peut être utilisée pour estimer les températures de jonction à partir des 

températures des thermocouples par inversion de la matrice des transmittances. Cependant, 

cette matrice est très mal conditionnée avec un déterminant nul. Pour pallier ce problème, la 

méthode de décomposition en valeur singulière avec troncature TSVD a été utilisée pour 

inverser la matrice des transmittances. Dans cette configuration sans bruit, la troncature a été 

faite de manière manuelle. Lors des configurations avec bruit, la troncature est faite de manière 

automatique par comparaison de la moyenne quadratique des résidus au niveau de bruit. Il est 

à noter que les 𝑤𝑖𝑖 (𝑖 = 1,… ,6) sont des transmittances propres reliant chaque température de 

jonction au thermocouple le plus proche. Les autres transmittances sont des transmittances de 

couplage. Ces transmittances, un total de 36, doivent être identifiées. Pour ce faire, nous avons 

besoin de six jeux de données, donc six simulations numériques. Pour chaque simulation 

numérique, un seul transistor est alimenté à la fois avec un échelon de puissance d’amplitude 

10 𝑊 . Nous avons veillé à ce que la valeur de la puissance soit la même dans chaque cas. Les 

transmittances sont identifiées six à six par utilisation de l’équation ci-dessous, où les entrées 

et les sorties sont issues du modèle COMSOL 3D :  

 

[
 
 
 
 
 
 
 
 𝜽𝑪𝒊

𝑱𝑫𝟏

𝜽𝑪𝒊
𝑱𝑫𝟐

𝜽𝑪𝒊
𝑱𝑫𝟑

𝜽𝑪𝒊
𝑱𝑫𝟒

𝜽𝑪𝒊
𝑱𝑫𝟓

𝜽𝑪𝒊
𝑱𝑫𝟔

]
 
 
 
 
 
 
 
 

=

[
 
 
 
 
 
 
 
 
 𝑀(𝜽𝑱𝟏

𝑱𝑫𝟏
) 𝑀(𝜽𝑱𝟐

𝑱𝑫𝟏
)

𝑀(𝜽𝑱𝟏
𝑱𝑫𝟐

)

𝑀(𝜽𝑱𝟏
𝑱𝑫𝟑

)

𝑀(𝜽𝑱𝟏
𝑱𝑫𝟒

)

𝑀(𝜽𝑱𝟏
𝑱𝑫𝟓

)

𝑀(𝜽𝑱𝟏
𝑱𝑫𝟔

)

𝑀(𝜽𝑱𝟐
𝑱𝑫𝟐

)

𝑀(𝜽𝑱𝟐
𝑱𝑫𝟑

)

𝑀(𝜽𝑱𝟐
𝑱𝑫𝟒

)

𝑀(𝜽𝑱𝟐
𝑱𝑫𝟓

)

𝑀(𝜽𝑱𝟐
𝑱𝑫𝟔

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟏

) 𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟏

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟐

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟑

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟒

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟓

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟑
𝑱𝑫𝟔

)

𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟐

)

𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟑

)

𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟒

)

𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟓

)

𝑀(𝜽𝑱𝟒
𝑱𝑫𝟔

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟏

) 𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟏

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟐

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟑

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟒

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟓

)

     𝑀(𝜽𝑱𝟓
𝑱𝑫𝟔

)

𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟐

)

𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟑

)

𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟒

)

𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟓

)

𝑀(𝜽𝑱𝟔
𝑱𝑫𝟔

)
]
 
 
 
 
 
 
 
 
 

[
 
 
 
 
 
𝒘𝒊𝟏

𝒘𝒊𝟐

𝒘𝒊𝟑

𝒘𝒊𝟒

𝒘𝒊𝟓

𝒘𝒊𝟔]
 
 
 
 
 

 

 

Pour 𝑖 = 1,… ,6 

 

 

(7) 

 

 

 

𝜃𝐶𝑖(𝑡) = (𝑤𝑖1 ∗ 𝜃𝐽1)(𝑡)+ (𝑤𝑖2 ∗ 𝜃𝐽2)(𝑡)+ (𝑤𝑖3 ∗ 𝜃𝐽3)(𝑡)+ (𝑤𝑖4 ∗ 𝜃𝐽4)(𝑡)+ (𝑤𝑖5 ∗ 𝜃𝐽5)(𝑡)+ (𝑤𝑖6 ∗ 𝜃𝐽6)(𝑡) 

 
Pour 𝑖 = 1, 2… 6 et 𝜃(𝑡) = 𝑇(𝑡) − 𝑇𝑖𝑛𝑖𝑡𝑖𝑎𝑙𝑒  
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3. Analyse des résultats  

3.1. Etude sans bruit de mesure 

A partir de six simulations numériques sous COMSOL Multiphysics d’un composant avec 

six transistors (Figure 1), les 36 transmittances de l’équation (7) ont été identifiées. Les six 

transmittances reliant le premier capteur de température aux différentes jonctions sont présentés 

la figure 2 ci-dessous, pour six jeux de données correspondants à des puissances 𝑃𝑖 = 10 𝑊 

pour 𝑖 = 1,… ,6 (Inversion complète MIMO). Ils correspondent à un pas de temps 

d’échantillonnage t   de 0,1 seconde et d’un horizon d’estimation de 10 secondes pour entrées 

et sorties.  

Figure 2 : Transmittances 𝑤1𝑖 (𝑠
−1) estimées à partir de l’inversion par TSVD de l’équation 7  

La figure ci-dessous montre qu’à mesure que le capteur est loin de la jonction, 

l’amplitude de la transmittance diminue (ce qui montre un effet de plus en plus faible de la 

jonction sur la température du capteur) et des oscillations apparaissent aux temps longs, du fait 

de la troncature des valeurs singulières qui bruite la transmittance estimée, du fait d’un faible 

rapport signal/bruit lorsque la distance entre jonction et capteur augmente. Il est à noter que la 

transmittance propre 𝑤11 reliant le premier capteur a la première jonction est essentiellement 

concentrée dans les temps courts.    

 

a- Elevation de température au niveau des capteurs 

 

b- Elevation de température au niveau de la 

premiére jonction 

Figure 3 : Etape de vérification pour la première jonction 
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L’étape de vérification, consiste à estimer les 𝜃𝐽𝑖  pour 𝑖 = 1,… ,6 en activant uniquement 

une seule puce avec un échelon de puissance 𝑃𝑖 = 10 𝑊 (les autres transistors sont traversés 

par un courant nul) en utilisant les 36 transmittances estimées plus haut ainsi que les élévations 

des températures des capteurs 𝜃𝐶𝑖  pour 𝑖 = 1,… ,6  calculées en direct par le modèle détaillé, 

par inversion de l’équation 6 par TSVD, et à les comparer avec les 𝜃𝐽𝑖  calculées en direct par le 

même modèle. La figure 3-a correspond au cas 𝑖 = 1, où seule la première puce est activée. La 

figure 3-b présente le résultat de cette étape de vérification pour la première jonction. Elle 

montre que le modèle convolutif est capable de retrouver les températures de jonctions avec 

des oscillations classiques aux temps longs dues à la TSVD. 

  

a- Profil des puissances surfaciques Q   

dissipées au niveau des jonctions 

b- Elevation de température au niveau des 

capteurs 

 

 

 

 

 

c- Validation sur la premiére jonction d-Validation sur les cinq jonctions 

Figure 4 : Etapes de vérification et de validation au niveau de la première jonction sans de bruit 

L’étape de validation est identique à l’étape de vérification, si ce n’est que non pas un seul 

transistor mais l’ensemble de ceux-ci sont activés avec des puissance 𝑃𝑖(𝑡) qui sont des signaux 

carrés déphasés mais de même amplitude 5𝑊 (Cf. Figure 4-a).   La Figure 4-b représente les 

sorties correspondantes des six capteurs pour le modèle détaillé. Les résultats, lors de l’étape 

de la validation, au niveau de la première jonction sont représentés dans la figure 4-c. La figure 

4-d présente le cas de validation pour les cinq jonctions restantes. Il est à noter que les 

fluctuations proviennent essentiellement de la troncature lors de l’utilisation de la TSVD et que 

malgré la présence des fluctuations la surface sous la courbe (image de la valeur moyenne de 

l’élévation de température) est la même entre la simulation numérique et l’estimation donnée 

par le modèle convolutif, et ce pour les cas de calibration et de validation.  
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3.2. Etude avec bruit de mesure 

Pour tester la robustesse du modèle et pour s’approcher de la configuration 

expérimentale, nous avons mis en place une étude où un bruit Blanc Gaussien, différent à 

chaque signal, d’écart type égal à  0,1°𝐶  correspondant à de futures mesures par thermographie 

infrarouge selon la relation : 
𝜽𝒄𝒊 = 𝜽𝒄𝒊𝒆𝒙𝒂𝒄𝒕

+ 0,1 × 𝜺𝑇𝐶𝑖
 ;  𝜽𝑱𝒊 = 𝜽𝑱𝒊𝒆𝒙𝒂𝒄𝒕

+ 0,1 × 𝜺𝑇𝐽𝑖
 

𝜺𝑻𝑪𝒊
~𝒩(0,1); 𝜺𝑻𝑱𝒊~𝒩(0,1);  𝑖 = 1,…… . ,6 

(8) 

Le résultat de la calibration de la première transmittance est présenté en figure 5-a qui 

correspond à celle de la figure 2 (sous figure en haut à gauche), si ce n’est qu’entrées et sorties 

sont maintenant bruitées. La figure 5-b montre les résultats de la validation pour un jeu de 

données correspondants non plus à des échelons mais à des créneaux. Cette figure montre que 

le modèle arrive à retrouver la température de jonction même en présence du bruit. Les 

transmittances identifiées (Figure 5-a) ont été testées sur un nouveau de jeu de données et les 

résultats montrent que le modèle arrive à retrouver la température de jonction (Figure 5-b) 

même en présence du bruit. 

  

a- Transmittance 𝑤11(𝑠
−1) estimée 

en présence du bruit (calibration) 

b- « Validation » en présence du bruit 

Figure 5: Etapes de vérification et de validation au niveau de la première jonction avec bruit 

Pour voir si l’estimation est biaisée ou non, une étude stochastique avec 1000 valeurs de 

bruits différents a été menée. Pour un nombre de simulations donné, la moyenne des différences 

de températures estimées par le modèle convolutif est calculée et comparée aux résultats de la 

simulation 3D.  

𝑁 = 1 𝑁 = 100 𝑁 = 1000 

Figure 6: Etude stochastique de l’élévation estimée de la température de la première jonction 
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Les différents résultats, pour un créneau de puissance de 6 𝑊et un rapport cyclique 𝛼 = 0,4 

sont présentés sur la figure 6. Les résultats obtenus illustrent qu’à mesure que le nombre de 

réalisations augmente, l’espérance mathématique approche de la valeur obtenue par la 

simulation numérique, ce qui nous permet de conclure que l’estimation est non biaisée sous 

l’hypothèse du modèle linéaire 

4. Conclusion 

Les résultats obtenus par le modèle convolutif présenté sont prometteurs car l'estimation des 

six températures de jonction est non biaisée et permet de retrouver les mêmes résultats qu’un 

modèle complet. Certes, le modèle convolutif est encore onéreux en termes de ressources de 

calcul (temps de calcul de l'ordre de la minute pour dix secondes de temps simulé) mais reste 

largement meilleur qu'un modèle numérique complet (temps de calcul de quelques heures). La 

mise en place d'un modèle autorégressif à variable exogène (ARX) peut être une solution moins 

onéreuse du fait d'un moindre nombre de paramètres à identifier. Par ailleurs, un banc 

expérimental a été mis en place où la température des jonctions est mesurée par thermographie 

infrarouge. L'objectif de cette étude expérimentale est de valider la qualité des modèles 

développés numériquement.  
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Résumé - Ce travail de recherche a pour objectif d’élaborer une méthode inverse dédiée à l’iden-
tification de la conductivité thermique d’un polymère en cours de transformation. L’estimation
repose principalement sur un modèle numérique développé en différences finies et d’un algorithme
d’optimisation hybride combinant une méthode stochastique avec une méthode déterministe. Les
mesures expérimentales sont réalisées à l’aide d’un moule instrumenté apte à mesurer l’évolution de
la température d’un polymère durant son changement de phase. Les résultats de la méthode inverse
permettent de décrire la variation de la conductivité thermique en fonction de deux champs couplés qui
sont la température et le degré de transformation.

Nomenclature

T Température, K
K Coefficient de Nakamura, s−n

x Épaisseur, m
a Diffusivité thermique, m2/s
Cp Chaleur spécifique, J/(kg.K)
∆H Enthalpie de cristallisation, J/kg
PVT Pression Volume Température
PP Polypropylène

Symboles grecs
α Cristallinité Relative
λ Conductivité thermique, W/(m.K)
ρ Masse volumique, kg/m3

Indices et exposants
n Exposant d’Avrami
Nak Nakamura

1. Introduction

Les matériaux polymères sont largement utilisés dans la production industrielle et le nombre
impressionnant de leurs usages est aussi vaste que leur diversité. Ils constituent l’essence d’une
multitude de production grâce à leur polyvalence ainsi qu’à leurs amples gammes de caractéristi-
ques. Les procédés principaux de fabrication sont l’injection et l’extrusion durant lesquels les
thermoplastiques subissent plusieurs changements de phase [1]. Une estimation exacte des
transferts thermiques ayant lieu durant les transformations est cruciale pour contrôler la qua-
lité des produits. En effet, une prédiction correcte du comportement thermique des matériaux
permet d’éviter la génération de défauts au niveau des produits fabriqués comme les porosités, la
délamination et les contraintes résiduelles [2]. Par ailleurs, une simulation précise des transferts
thermiques nécessite la connaissance de la cinétique de transformation de ces matériaux ainsi
que leurs propriétés thermophysiques qui sont la conductivité thermique, la chaleur spécifique
et la masse volumique. En réalité, ces propriétés sont facilement identifiables à l’état solide
mais leurs mesures sont moins maı̂trisées à l’état liquide (pour les polymères semi-cristallins)
et elles ne sont pas du tout maı̂trisées en cours de transformation.

https://doi.org/10.25855/SFT2024-005
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Dans ce contexte, la caractérisation thermique des polymères est essentiellement concentrée
sur la dépendance en température des propriétés thermophysiques. Les techniques de mesure et
d’identification actuelles sont restreintes à un état d’un polymère semi-cristallin et non pas du-
rant sa transition d’un état à l’autre [3]. L’évolution complexe des propriétés thermophysiques
en fonction des deux champs couplés que sont la température et le degré de transformation n’a
pas, à ce jour, été questionnée. Les méthodes inverses en conduction thermique ont visé à es-
timer les propriétés thermophysiques inconnues de plusieurs types de matériaux. La résolution
du problème inverse conduit à la minimisation de l’écart entre les mesures expérimentales et
les signaux synthétiques issus d’un modèle numérique ou analytique. De cette façon, les pro-
priétés thermophysiques de matériaux anisotropes ont été déterminés par l’intermédiaire d’une
méthode inverse [4] [5]. Quelques études ont identifié l’évolution linéaire des propriétés en
résolvant le problème en régime permanent [6] alors que d’autres ont examiné la variation de la
conductivité thermique en fonction de la température en régime transitoire [7] [8]. La conduc-
tivité thermique d’un thermoplastique a ainsi été identifiée à l’état amorphe et solide donc en
dehors des phases de fusion et de cristallisation.

En outre, beaucoup d’auteurs ont recours à une loi de mélange pour modéliser l’évolution des
propriétés thermophysiques en fonction de la température et de la cristallinité relative [9]. D’un
point de vue théorique, il est correct de modéliser la capacité thermique et la masse volumique
par une loi de mélange (grandeurs extensives). Cependant, cette loi est inappropriée pour la
conductivité thermique qui n’est pas une grandeur extensive.

L’objectif principal de cette étude est d’établir une méthode inverse dédiée à l’estimation de
la conductivité thermique en fonction de la température et de la cristallinité relative sans impo-
ser au préalable un profil d’évolution. Pour cette raison, un modèle numérique apte à simuler le
comportement thermique d’un polymère durant sa transformation est développé. Un algorithme
d’optimisation hybride combinant une méthode stochastique avec une méthode déterministe
est adopté pour résoudre le problème inverse. Les mesures expérimentales de la température
sont réalisées à l’aide d’un moule instrumenté monté sur une presse pneumatique équipée d’un
système de chauffage et de refroidissement. La méthode inverse est appliquée sur une matrice
polypropylène dont la cinétique de cristallisation et la dépendance thermique de sa capacité
thermique et de sa masse volumique ont été préalablement caractérisées. Les conductivités ther-
miques identifiées pour une multitude de combinaisons de la température et de la cristallinité
relative sont comparées avec la loi de mélange pour évaluer le biais qu’elle induit.

2. Méthode inverse

2.1. Modèle numérique

La méthode inverse établie consiste à estimer les paramètres inconnus qui minimisent l’écart
entre le profil de température expérimentalement mesuré et celui numériquement calculé. L’évol-
ution de la température d’un polymère durant sa transformation est simulée à l’aide d’un modèle
en différences finies. Le problème de conduction unidirectionnel est discrétisé en adoptant le
schéma de Crank-Nicholson [10]. L’équation de chaleur unidimensionnelle, qui modélise le
comportement thermique du polymère, est couplée avec le flux exothermique libéré en cours de
cristallisation. Le problème est alors décrit par les équations suivantes :

ρ(α, T )Cp(α, T )
∂T

∂t
=

∂

∂x

(
λ (α, t)

∂T

∂x

)
+ ρ(α, T )∆H

∂α

∂t
∀x ∈]0; e[ ∀t > 0 (1)

∂α

∂t
= n×KNak(T )× (1− α)[−ln(1− α)]1−

1
n ∀x ∈ [0; e] ∀t > 0 (2)
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avec ∆H l’enthalpie de cristallisation, KNak(T ) le coefficient de Nakamura dépendant de la
température et n l’exposant d’Avrami.
Les conditions aux limites considérant les refroidissements imposés sur les deux surfaces inférieure
et supérieure sont écrites sous les formes suivantes :

T (x = 0, t) = T1(t) ∀t > 0 (3)

T (x = e, t) = T2(t) ∀t > 0 (4)
Les conditions initiales du problème thermique sont les suivantes :

T (x, t = 0) = TInitiale ∀x ∈ [0; e] (5)

α(x, t = 0) = 0 ∀x ∈ [0; e] (6)

2.2. Les inconnus du problème thermique

La résolution du problème inverse a pour but d’identifier la conductivité thermique en fonc-
tion de la température et de la cristallinité relative. Ainsi, les conductivités thermiques corres-
pondantes aux combinaisons possibles de température et de cristallinité relative sont regroupées
dans la matrice suivante : [

T1 T2 T3 . . . . . . . . . . . . . . . . . . Tl

]



α1

α2
...

αm







λ11 λ12 . . . . . . . . . . . . . . . λ1l

λ21 λ22 . . . . . . . . . . . . λ2l−1 λ2l
...

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

...
λm1 λm2 . . . . . . . . . . . . λml−1 λml




(7)

La matrice est définie par l niveaux de température et m niveaux de cristallinité relative. Pour
chaque pas de temps et d’espace, la conductivité thermique est calculée par double interpolation
linéaire en fonction de T et α.

D’autre part, le polymère à l’état amorphe et à l’état solide possède une cristallinité relative
fixe : α = 0 et α = 1 respectivement. La conductivité thermique du polymère liquide et solide
est alors uniquement dépendante de la température. Elle est ainsi calculée par interpolation
linéaire en fonction de la température.

On note que le problème thermique risque d’être sur-dimensionné étant donné que la matrice
de conductivité ne peut être entièrement identifiée par une seule mesure expérimentale menée à
une vitesse de refroidissement donnée. La cristallinité relative α, comprise entre 0 et 1, est as-
sociée à des niveaux de température selon la cinétique de cristallisation [11] [12]. Les conducti-
vités identifiables sont alors uniquement celles qui interviennent dans le calcul numérique. Une
étude de sensibilité est ainsi effectuée pour déterminer l’ensemble des paramètres auxquels la
température est sensible et évaluer les corrélations existantes entre eux.

2.3. Fonction objectif

La résolution du problème inverse est basée sur la minimisation d’une fonction objectif
représentative de l’écart entre les mesures expérimentales et les résultats numériques. La fonc-
tion objectif est décrite par l’équation suivante :

J =
1

t

√√√√
t∑

i=1

(Ti,Experimental(λ)− Ti,Numerical(λ))2 (8)

avec t le nombre de pas de temps et λ l’ensemble des conductivités thermiques à identifier.
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2.4. Algorithme d’optimisation

L’algorithme d’optimisation permet d’ajuster l’ensemble des paramètres inconnus jusqu’à ce
que la fonction objectif satisfasse un critère prédéfini. L’identification de la conductivité ther-
mique est réalisée à l’aide d’un algorithme hybride couplant une méthode stochastique avec
une méthode déterministe. L’algorithme génétique, inspirée de la théorie d’évolution de Dar-
win [13], est capable de traiter le problème complexe et non-linéaire. Il contribue à la conver-
gence vers un minimum global et son aspect stochastique évite d’être piégé dans un minimum
local. Les valeurs identifiées par l’algorithme génétique sont à la suite implémentées en tant
que valeurs initiales dans la méthode du point intérieur [14]. La robustesse et la fiabilité de
l’algorithme d’identification ont été vérifiées dans une étude précédente, à l’aide de signaux
numériques auxquels un bruit synthétique a été ajouté [10].

3. Mesures expérimentales

3.1. Matériau

Le matériau considéré pour cette étude est un polypropylène copolymère, Sabic PP 48M10.
Une estimation précise de la conductivité thermique nécessite une connaissance exacte des
autres paramètres du problème thermique. Ainsi, la dépendance thermique du volume spécifique
υ a été mesurée par un dispositif PVT [8], la chaleur spécifique Cp et la cinétique de cristallisa-
tion KNak(T ) ont été déterminées par calorimétrie différentielle à balayage.

3.2. Description du moule instrumenté

La méthode d’identification est basée sur des mesures expérimentales reflétant le comporte-
ment thermique du polymère en cours de transformation. Un dispositif expérimental composé
d’un moule instrumenté, monté sur une presse pneumatique, a alors été développé. Le moule,
représenté sur la Figure 1, est constitué de deux parties principales : une partie fixe comportant
la cavité moulante et une partie mobile. La cavité moulante a une forme globalement carrée de
70 mm de côté dans laquelle 3 micro-thermocouples de type K et de diamètre 80 µm peuvent
être tendus à différentes hauteurs. Les thermocouples sont séparés d’une distance de 1,5 mm
avec une incertitude sur leurs positions de 5,5 µm. La partie mobile comporte un système de re-
froidissement réalisé par circulation d’eau ou d’air au dessus de la cavité moulante. L’ensemble
permet le moulage d’une pièce de 5 à 6 mm d’épaisseur sous pression constante. Le moule est
disposé entre les deux plateaux d’une presse pneumatique qui assure la mise en pression et est
elle même équipée d’un système de chauffage et de refroidissement (Figure 2). Afin de s’appro-
cher des conditions industrielles, le système de chauffe et l’instrumentation ont été conçus pour
atteindre une température de 400 °C. Le refroidissement est assuré par une circulation d’eau à
15 °C ou d’air à l’intérieur des plateaux de la presse.

3.3. Protocole expérimental et mesures

Après avoir tendu les thermocouples et monté le moule sur la presse, 25 g de granulés de po-
lypropylène sont placés dans la cavité moulante. Dans un premier temps, les granulés sont fon-
dus à une température de 190 °C et sous pression atmosphérique. Après la fusion complète du
matériel, le moule est fermé et l’acquisition de température est démarrée. Une pression constant
de 0,8 MPa est appliquée afin d’assurer le contact entre la partie supérieure et la matière durant
les cycles de chauffage et de refroidissement. Les réponses des thermocouples sont enregistrées
à l’aide d’un système d’acquisition permettant d’acquérir simultanément les températures des
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Figure 1 : Vue tridimensionnelle du moule ou-
vert et fermé Figure 2 : Moule monté sur la presse pneuma-

tique

thermocouples à une fréquence de 10 Hz.

La précision du système d’acquisition et du montage expérimental est vérifiée par évaluation
de la répétabilité et de la reproductibilité des mesures. La répétabilité a été examinée par
répétition des mesures sur la même pièce moulée, en utilisant les mêmes instruments de me-
sure et sans changer aucune condition expérimentale. En outre, la reproductibilité est testée en
répétant le même protocole expérimental sur une pièce différente de polypropylène. Les me-
sures acquises sont alors comparées et les profils de température enregistrés sont répétables et
reproductibles.

Par ailleurs, l’étape fondamentale du développement du moule est de garantir un transfert
de chaleur unidirectionnel dans l’épaisseur de la matière. Deux configurations du moule ont été
alors comparées à l’aide du logiciel d’éléments finis Comsol Multiphysics. Les modèles tridi-
mensionnels sont identiques et diffèrent uniquement au niveau des conditions aux limites. La
première configuration est unidirectionnelle car une condition de Dirichlet est appliquée sur ses
faces supérieure et inférieure alors que les surfaces latérales sont adiabatiques. La deuxième
configuration est tridirectionnelle étant donné qu’une condition de Dirichlet est appliquée sur
toutes ses surfaces. Les profils de température aux niveaux de différents points de l’épaisseur
sont simulés et la différence maximale de température est de 3,5 K dans les angles, et n’excède
pas 0,03 K sur l’axe de la pièce où sont disposés les thermocouples. Par conséquence, le trans-
fert thermique est considéré unidirectionnel conformément au modèle numérique.

Une fois les mesures achevées, la pièce moulée est retirée du moule et coupée selon la direc-
tion perpendiculaire aux thermocouples. Les positions des thermocouples dans l’épaisseur sont
ainsi localisées par microscopie optique.

4. Résultats et discussion

L’ensemble des mesures de température ainsi que les propriétés thermophysiques et la cinéti-
que de cristallisation sont implémentées dans la méthode inverse afin d’identifier les paramètres
inconnus. Le polymère fondu a été refroidi par circulation d’eau dans les plateaux de la presse.
Aucun cycle de refroidissement n’a été imposé dans la partie mobile du moule dans le but
de réaliser la cristallisation à faible vitesse. Les évolutions de température mesurées par les
thermocouples du haut et du bas sont considérées comme conditions aux limites alors que le
thermocouple du centre est utilisé pour calculer la fonction objectif. Les résultats issus de la
méthode inverse décrivent l’évolution de la conductivité thermique en phase amorphe, solide
et en cours de cristallisation comme représenté sur la Figure 3. Les valeurs estimées en phases
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solide et liquide sont comparées avec les conductivités déterminées à l’aide de la méthode flash
[15]. Il est rappelé que cette technique non intrusive permet de caractériser la diffusivité ther-
mique qui est liée aux autres propriétés thermophysiques par la relation suivante : a = λ

ρCp
. Les

conductivités thermiques identifiées en phase amorphe (fondue) sont en bon accord avec celles
de la méthode flash. Cependant, les conductivités thermiques du polymère solide sont sures-
timées, dues au faible gradient thermique indiquant la faible sensibilité de la température par
rapport aux paramètres inconnus. On note que la valeur moyenne du gradient de température
est autour de 2 K/mm à l’état solide alors qu’elle atteint 6 K/mm à l’état amorphe.

L’évolution de la conductivité obtenue en cours de cristallisation est comparée avec la loi de
mélange (Figure 4). On remarque que les conductivités identifiées n’évoluent pas linéairement
en fonction de la température et de la cristallinité relative. Les résultats obtenus sont évalués par
l’intermédiaire des résidus de température calculés pour trois cas différents comment montré sur
la Figure 5. Les conductivités thermiques estimées par la méthode inverse reproduisent avec une
précision remarquable le profil de température expérimentalement enregistré. En effet, l’écart
de température est bien centré et possède un écart-type de 0,05 °C, sachant que l’écart-type du
bruit expérimental est de 0,025 °C. Les conductivités thermiques du second et du troisième cas
sont calculées à l’aide de la loi de mélange en ayant recours aux valeurs identifiées en phases
solide et liquide et les valeurs mesurées par la méthode flash, respectivement. Les profils de
température ainsi générés ne sont pas aussi adéquats que dans le premier cas, compte tenu des
résidus qui ont radicalement augmenté. L’intérêt d’appliquer la loi de mélange avec des valeurs
différentes est d’évaluer sa fiabilité en s’affranchissant des possibles estimations inexactes de
la méthode inverse. Comme observé, les résultats de la phase solide ne sont pas en accord
avec les valeurs issues de la méthode flash. Néanmoins, il est conclu que l’évolution de la
conductivité thermique durant la cristallisation d’un polymère ne peut être représentée par la loi
de mélange classique. Cette constatation souligne le fait que la conductivité thermique n’est pas
une propriété extensive et n’est pas linéairement dépendante du degré de transformation.

Figure 3 : Comparaison entre les valeurs de
conductivité thermique identifiées, les valeurs
calculées par la loi de mélange et les valeurs
trouvées par la méthode flash
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Figure 4 : Comparaison entre les valeurs de
conductivité thermique identifiées et les valeurs
calculées par la loi de mélange en fonction de la
cristallinité relative
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Figure 5 : Comparaison du profil de température mesuré avec chacun des profils calculé à l’aide des
conductivités thermiques identifiées, la loi de mélange basée sur les valeurs identifiées en phase solide
et liquide et la loi de mélange basée sur les valeurs issues de la méthode flash

5. Conclusion

Une méthode d’estimation de l’évolution de la conductivité thermique d’un polymère du-
rant sa transformation est présentée et validée expérimentalement. Les paramètres inconnus
du problème thermique sont identifiés par minimisation de la différence entre les mesures
expérimentales et les résultats numériques. L’évolution de la température d’un polymère qui su-
bit une transformation est enregistrée à l’aide d’un moule instrumenté. Le moule est monté sur
une presse pneumatique équipée d’un système de chauffage et de refroidissement. La méthode
inverse est appliquée sur un polypropylène dont les propriétés thermophysiques et la cinétique
de cristallisation ont été caractérisées au préalable. Les résultats issus de la méthode inverse
correspondent aux conductivités thermiques du polymère en phase solide, liquide et en cours
de cristallisation. Les valeurs identifiées en phases solide et liquide sont comparées avec les
valeurs expérimentales trouvées par la méthode flash. On retrouve que les conductivités ther-
miques du polymère amorphe sont estimées avec précision contrairement aux conductivités du
polymère solide. Le profil d’évolution identifié en fonction de la température et de la cristalli-
nité relative est comparé avec la loi de mélange. Il est observé que les conductivités thermiques
identifiées n’évoluent pas linéairement et reproduisent les évolutions de la température mesurée
plus précisément que la loi de mélange. L’étape suivante consistera à appliquer la méthode in-
verse pour plusieurs vitesses de refroidissement afin d’élargir le domaine de cristallisation. En
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effet, varier la vitesse de refroidissement contribue à identifier des conductivités thermiques
correspondantes à plusieurs combinaisons de température et de cristallinité relative. L’analyse
physique des évolutions de conductivité identifiées constituera une réelle plus-value scienti-
fique.
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Caractérisation de matériaux de stockage thermique
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Résumé - Le stockage thermique repose sur la sollicitation dynamique de matériaux, c’est-à-dire
une succession de phases de charge et de décharge. Afin d’évaluer les performances du module de
stockage, il est donc nécessaire de déterminer les propriétés des matériaux en régime dynamique. Or,
le bilan énergétique n’apporte d’information que sur l’isolation thermique du module et non sur les
performances du matériau de stockage. Ce qui semble plus intéressant est l’étude du bilan entropique
qui renseigne sur les irréversibilités et se traduit par un rendement exergétique du stockage. Partant
de ce constat, nous basons la caractérisation du matériau sur l’analyse entropique. La résolution de
l’équation de bilan entropique peut conduire à l’identification de propriétés thermophysiques. L’étude
des irréversibilités et de la production d’entropie lors du transfert par conduction permet de déterminer
par exemple l’effusivité d’un matériau. La méthode expérimentale consiste en la mesure et le traitement
des températures superficielles et des flux de chaleur. Ainsi, le banc expérimental est constitué d’une
résistance chauffante qui impose un flux de chaleur à un échantillon. Un capteur planaire, placé entre la
résistance et l’échantillon mesure à la fois le flux et la température. On obtient ainsi le flux entropique
à la surface de l’échantillon. La résolution de l’équation de bilan entropique conduit à une expression
analytique reliant l’effusivité à l’intégrale sur le temps du flux entropique. Á partir des solutions
analytiques et des simulations numériques, les premiers résultats expérimentaux sont analysés.

Nomenclature

b effusivité, J.m−2.K−1.s−1/2

c capacité thermique massique, J.kg−1.K−1

E énergie, J
Ex exergie, J
j densité de flux entropique, W.m−2.K−1

J entropie surfacique, J.m−2.K−1

J0 entropie surfacique x = 0, J.m−2.K−1

q densité de flux de chaleur, W.m−2

Q quantité de chaleur, J
S entropie par unité de surface, J.m−2.K−1

sg production d’entropie volumique,
W.m−3.K−1

T température, K
t temps, s
t0 temps en fin de créneau, s

u énergie interne massique, J.kg−1

Symboles grecs
α diffusivité thermique, m.s−2

η rendement, -
λ conductivité thermique, W.m−1.K−1

ρ masse volumique, kg.m−3

τf temps caractéristique du dispositif, s

Indices et exposants
c cycle
i initial
in entrée
out sortie
p pertes

1. Introduction

La caractérisation des systèmes de stockage thermique repose en partie sur l’analyse en
régime dynamique des matériaux utilisés du fait de leur capacité de stockage mais aussi de

https://doi.org/10.25855/SFT2024-008
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leurs propriétés de transfert. Dans le cas du stockage en chaleur sensible sur matériau solide, in-
terviennent ainsi la capacité thermique et la conductivité. Afin de déterminer les performances,
il s’agit donc de caractériser les matériaux sous régime dynamique. Dans de précédents travaux,
des caractérisations basées sur l’analyse entropique ont déjà été proposées [1, 2]. Des analyses
entropiques et exergétiques du transfert de chaleur par conduction ont aussi été développées
[3, 4]. Sur la base de ces travaux, nous développons l’analyse entropique afin d’évaluer les per-
formances du stockage mais aussi de proposer une méthode de mesure originale de l’effusivité,
l’effusivité étant la propriété essentielle d’un stockage thermique. Une étude théorique est donc
proposée afin de déterminer une relation simple qui conduit à l’estimation de cette effusivité.
Appuyé par une modélisation numérique, un premier travail expérimental est mené pour définir
un dispositif relativement simple permettant la sollicitation thermique, la mesure non-intrusive
de température de surface et de flux à la paroi et le traitement des données mesurées adapté.

2. Étude théorique

Afin de qualifier un module de stockage thermique, le bilan énergétique est insuffisant. En
effet, le rendement énergétique peut être défini par le rapport de l’énergie récupérée lors de
décharge Eout et de l’énergie entrante lors de la charge Ein. Ce rapport fait alors apparaı̂tre les
pertes thermiques durant le cycle Qp :

ηen =
Eout
Ein

= 1− Qp

Ein
(1)

Ce rendement ne caractérise que l’isolation du système. Le bilan exergétique, quant à lui,
s’avère plus riche en information. Il fait apparaı̂tre non seulement l’exergie liée aux pertes par
l’isolation Exp mais aussi l’exergie détruite Exd dues aux irréversibilités :

ηex =
Exout
Exin

= 1− Exp + Exd
Ein

(2)

Les performances du système de stockage sont donc déterminées par la production d’entropie
qui est proportionnelle à l’exergie détruite.

Dans le cas d’un stockage en chaleur sensible, le matériau de stockage est soumis à des
cycles de montée et descente en température qui dépendent de sa capacité thermique et de sa
conductivité. Les irréversibilités sont données par l’entropie générée et donc dues au transfert
et au stockage de la chaleur dans le matériau.

Nous établissons les bilans d’énergie et d’entropie au matériau de stockage soumis à une
sollicitation thermique [5]. L’équation du bilan d’énergie s’écrit :

∂u

∂t
= −∂q

∂x
(3)

avec la densité de flux de chaleur :
q = −λ∂T

∂x
(4)

Le bilan d’entropie s’écrit par ailleurs :

∂s

∂t
= −∂j

∂x
+ sg (5)

avec sg la production d’entropie et j la densité de flux entropique :

j =
q

T
(6)
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Ces équations peuvent se réécrire de la façon suivante :

ρc
∂T

∂t
= λ

∂2T

∂x2
(7)

et
ρc

T

∂T

∂t
= − ∂

∂x

( q
T

)
+ q

∂

∂x

(
1

T

)
(8)

ou encore
ρc

T

∂T

∂t
=

∂

∂x

(
λ

T

∂T

∂x

)
+

λ

T 2

(
∂T

∂x

)2

(9)

Appliquons un échelon de température qui se traduit par les conditions initiale et limite
suivantes :

T (x, 0) = Ti pour x ≥ 0 (10)
T (0, t) = Ti + ∆T pour t > 0 (11)

La résolution de l’équation 7 dans un milieu semi-infini conduit alors à :

T = Ti + ∆T erfc

(
x

2
√
αt

)
(12)

Le flux de chaleur et le flux entropique sont donnés par :

q =
λ∆T√
παt

exp

(
− x2

4αt

)
(13)

j =
λ∆T exp

(
− x2

4αt

)

√
παt

[
Ti + ∆T erfc

(
x

2
√
αt

)] (14)

Or l’entropie qui a traversé la surface en x = 0 au bout du temps t est obtenue par intégration
de j :

J0(t) =

∫ t

0

j(0, t′)dt′ (15)

Ainsi,

J0(t) = 2λ

√
t

πα

∆T

Ti + ∆T
(16)

Si l’on applique désormais un créneau de température sur un intervalle de temps t0, les
conditions deviennent :

T (x, 0) = Ti pour x ≥ 0 (17)
T (0, t) = Ti + ∆T pour 0 < t < t0 (18)

T (0, t) = Ti pour t ≥ t0 (19)

La sollicitation est constituée de la superposition de la sollicitation définie précédemment de
t = 0 à t = t0 et d’une seconde sollicitation de signe opposé appliquée à t = t0. Ainsi,

T = Ti + ∆T erfc

(
x

2
√
αt

)
pour t < t0 (20)

T = Ti + ∆T

[
erfc

(
x

2
√
αt

)
− erfc

(
x

2
√
α(t− t0)

)]
pour t ≥ t0 (21)
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On obtient ensuite le flux de chaleur :

q =
λ∆T√
πα

[
1√
t
exp

(
− x2

4αt

)
− 1√

t− t0
exp

(
− x2

4α(t− t0)

)]
(22)

Pour t < t0, l’entropie entrante dans le matériau est donnée par l’équation 16. Pour t ≥ t0,
elle devient :

J0(t) =
2λ∆T√
πα

[ √
t0

Ti + ∆T
−
√
t− t0 −

√
t+
√
t0

Ti

]
(23)

Notons que l’entropie entrante atteint un maximum en t = t0

J0(t0) = 2b

√
t0
π

∆T

Ti + ∆T
(24)

avec b l’effusivité du matériau. On a ainsi établi les relations qui modélisent le cycle constitué
des phases de stockage et de déstockage. On peut considérer ce cycle comme un cycle de
référence.

3. Dispositif expérimental

Il s’agit de mettre au point un dispositif expérimental simple permettant d’exploiter le cas
théorique précédemment présenté et ainsi réaliser ce type de cycle. Pour cela, un échantillon est
placé en contact avec un fluxmètre (de la société Captec) qui mesure aussi la température en
son centre. L’échantillon est isolé par ailleurs par du polystyrène extrudé de 2 cm d’épaisseur.
La sollicitation thermique est assurée par une résistance chauffante que l’on peut soumettre à
un créneau par application d’une tension et d’un courant sur une durée définie. L’ensemble est
accolé à une plaque échangeuse qui va avoir pour rôle d’imposer une température initiale et,
après le créneau, de permettre à l’échantillon de revenir à sa température initiale. De la pâte
thermique est appliquée à chaque interface pour améliorer le contact thermique. La figure 1
représente le schéma expérimental.

Figure 1 : Dispositif expérimental

Ainsi, une mesure consiste à imposer une température initiale à un échantillon à l’aide d’une
plaque échangeuse. À l’instant t = 0 et jusqu’au temps t = t0, la résistance chauffante est
alimentée. La densité de flux q et la température T sont mesurées par le fluxmètre avec un pas
de temps de 0,1 s. Le traitement des valeurs consiste à calculer le flux entropique j = q/T à
partir des données fournies par le fluxmètre et qu’il s’agit ensuite d’intégrer au cours du temps.
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4. Résultats et discussion

4.1. Validation numérique de la méthode

Cette étude nous conduit donc à considérer la relation 24 comme un moyen d’estimer l’effu-
sivité du matériau soumis à une sollicitation de type créneau. En mesurant la température et le
flux en face avant, on obtient le flux entropique entrant dans le matériau. En effet, l’intégration
de la densité de flux entropique sur le temps pour t < t0 permet de déterminer J0(t0) et ainsi
estimer b, connaissant la température initiale Ti et ∆T . Des simulations numériques ont été
réalisées en se basant sur la résolution de l’équation 9 du bilan d’entropie par différences finies
et à l’aide de Matlab. Ces simulations ont été effectuées sur un échantillon de macor qui est une
céramique avec une conductivité de 1,46 W.m−1.K−1, une masse volumique de 2520 kg.m−3

et une capacité thermique de 790 J.kg−1.K−1 à la température considérée. On obtient, pour un
échantillon de macor soumis à un créneau en température, l’évolution de J au cours du temps
(figure 2).

Figure 2 : Évolution au cours du temps de l’entropie qui traverse l’interface entre le fluxmètre et
l’échantillon (x = 0).

La comparaison des simulations numériques avec la solution analytique nécessite de sa-
tisfaire la condition de milieu semi-infini. Cette condition est satisfaite pour une épaisseur
d’échantillon supérieure à 4

√
α.t0, soit dans notre cas 17 mm.

On remarque bien le point maximum de J0(t) atteint à la fin du créneau (t = t0). L’effusivité
est alors donnée directement par la relation :

b = J0(t0)
Ti + ∆T

2∆T

√
π

t0
(25)

Les simulations conduisent à une valeur de 1698 au lieu de 1705 J.m−2.K−1.s−1/2. Cette erreur
de 0,4 % semble uniquement liée à l’intégration numérique de la densité de flux entropique.
D’autre part, comme le montre la figure 3, la production d’entropie est très localisée alors que la
variation de température se fait sentir plus loin dans le matériau. Ainsi, la mesure de l’effusivité
à partir du bilan entropique semble moins contrainte par la taille de l’échantillon.

La sollicitation simulée a été réalisée en tenant compte de l’inertie de la résistance chauffante,
du fluxmètre et des résistances de contact qui se traduit par un temps caractéristique τf . Pour
cela, la montée en température a été modélisée à l’aide de la fonction erreur et par l’expression :

T (t) = Ti −∆T.erf(−t/τf ) (26)
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Dans le cas présent, τf = 0.8 s. Une étude plus systématique a montré l’influence de ce temps
caractéristique sur le résultat de la mesure. Ainsi, pour t < 0, 5 s, l’erreur est due à l’intégration
numérique, alors que pour t > 1, 5 s, l’erreur est liée à l’écart entre un pulse carré et la fonc-
tion erf. Pour des temps supérieurs à 3 s, cette erreur atteint 10 %. Notons que le calcul de la
production d’entropie dans le cas d’une sollicitation extrêmement rapide peut poser problème.
L’inertie introduite par le dispositif de sollicitation et de mesure conduit à un calcul plus fiable.

Figure 3 : Distributions spatio-temporelles de la température (à gauche) et de la production d’entropie
(à droite) obtenues par simulation numérique de la sollicitation du macor pour un créneau de 25 s.

4.2. Résultats expérimentaux

Un travail expérimental a alors été mené à partir du dispositif présenté dans la section
précédente afin de mesurer l’effusivité d’un matériau soumis à un créneau en température. Un
exemple est montré dans la figure 4 et accompagné de l’évolution du flux de chaleur associé.
La figure 5 présente des exemples de résultats obtenus sur un échantillon de macor de forme
cylindrique, de diamètre 34 mm et de longueur 60 mm. La résistance chauffante et le fluxmètre
ont un diamètre de 32 mm.

Figure 4 : Évolution de la température et du flux mesurés lors d’une expérimentation sur un échantillon
de macor.

À partir des points maximums J0(t0) et des valeurs respectives de température initiale et
de température maximale, on obtient des valeurs d’effusivité comprises entre 1535 et 1858
J.m−2.K−1.s−1/2 avec donc moins de 10% d’écart avec la valeur de référence.

Nous avons testé cette méthode à d’autres matériaux tels que le PVC, le bois et le polystyrène
extrudé ; nous avons obtenu des valeurs d’effusivité à moins de, respectivement, 7 %, 8 % et
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Figure 5 : Évolution de l’entropie à la surface de l’échantillon de macor pour différentes durées de
créneau.

10 %. Il s’agit désormais de tester d’autres matériaux tels que des métaux ainsi que d’autres
configurations géométriques afin de connaı̂tre les limitations de la méthode. On peut noter que
les métaux, du fait de leur forte effusivité, vont vraisemblablement nécessiter une résistance
chauffante de plus forte puissance et des résistances de contact les plus réduites possibles.

Notons que cette méthode de mesure présente plusieurs intérêts. Elle est non-intrusive et
ne nécessite pas de précaution contraignante quant à la procédure. Le calcul de l’effusivité
repose sur la connaissance de la température initiale, de la température maximale atteinte durant
le créneau à la surface du matériau et de la durée de ce créneau. Ces valeurs peuvent être
connues avec une bonne précision. L’erreur de mesure est donc essentiellement donnée par celle
du fluxmètre et de la forme de la sollicitation imposée. Il reste la valeur du point maximum
de l’entropie échangée qui est obtenue par intégration. Or l’intégration du signal de mesure
conduit à annihiler le bruit de mesure. Néanmoins, il peut y avoir un biais induit par l’intégration
numérique des données issues du fluxmètre.

4.3. Vers la détermination du rendement exergétique du stockage

La valeur de ce point maximum de l’entropie échangée est aussi utile pour l’estimation de
l’entropie générée au cours d’un cycle de stockage et déstockage. En effet, les performances
sont reliées à la production d’entropie Sg.

Sg(t) = ∆S − J0 (27)

Sur un cycle de stockage et déstockage pour lequel on revient à la fin à l’état initial, la variation
d’entropie est nulle. Ainsi, la production d’entropie est donnée par :

Sg(t) = −J0 (28)

Dans le cas d’un matériau auquel est apportée puis extraite la quantité de chaleur Q0(t0) et isolé
parfaitement, l’entropie échangée à la fin du cycle est donné par :

J0,c = −Q0(t0)

(
1

Ti + ∆T
− 1

Ti

)
(29)
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Si l’on considère le cas d’un matériau suffisamment épais par rapport à la sollicitation et
d’après Bartoli [3], on aboutit à l’expression de la production d’entropie par unité de surface à
la fin du cycle :

Sg,c =
2b∆T 2

Ti(Ti + ∆T )

√
t0
π

(30)

Autrement dit,

Sg,c = J0(t0)
∆T

Ti
(31)

On perçoit bien que la valeur maximale de l’entropie échangée obtenue en fin de créneau J0(t0)
joue un rôle central aussi bien pour l’obtention de l’effusivité que pour l’estimation de la pro-
duction d’entropie sur un cycle de stockage et déstockage et donc des performances du stockage.
La relation 31 peut servir enfin de valeur de référence pour le calcul de l’exergie détruite et donc
du rendement exergétique d’un stockage.

5. Conclusion

Cette étude montre l’intérêt de l’analyse entropique non seulement pour caractériser les
performances d’un système de stockage thermique mais aussi pour estimer les propriétés du
matériau de stockage. L’évaluation de l’effusivité est réalisée par une mesure du flux et de la
température à la surface d’un matériau auquel a été appliqué un créneau de température. Cela
nécessite l’intégration sur la durée du créneau de la densité de flux entropique traversant la
surface du matériau. Les très bons résultats de la simulation numérique nous ont amenés à
développer un dispositif expérimental qui permet par une mesure non-intrusive d’obtenir sans
précaution particulière l’effusivité à moins de 10%. Numériquement, nous avons pu constater
qu’une sollicitation non rigoureusement identique au modèle théorique en termes de condi-
tions limites (en l’occurrence un créneau) n’entache pas les résultats tant que l’inertie de la
résistance chauffante, du fluxmètre et des résistances de contact reste de l’ordre de la seconde.
Il est ainsi possible d’obtenir aisément des valeurs d’effusivité de matériaux avec un dispositif
expérimental relativement simple. Le seul traitement consiste à intégrer dans le temps les va-
leurs du flux entropique. L’intégration numérique peut générer une biais. Après ces premiers
résultats expérimentaux, il s’agira désormais d’affiner les aspects relatifs aux erreurs de me-
sure, d’étendre ces mesures de façon systématique à des matériaux de propriétés différentes et
de poursuivre l’évaluation des performances du stockage en s’appuyant sur l’analyse entropique
de cycles représentatifs de stockage et déstockage.
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Résumé – Cette étude s’intéresse à la surchauffe urbaine et à son impact sur le confort thermique des 

usagers dans des espaces urbains ouverts. Dans le cadre du projet de réaménagement du campus de 

l’ESTP, une méthodologie expérimentale, basée sur des sondages d’une part et sur des mesures 

microclimatiques expérimentales d’autre part, a été développée pour évaluer le confort thermique des 

usagers dans les espaces extérieurs. Le dispositif expérimental comprend une station météorologique et 

une station microclimatique extérieure, déployées dans la zone d'étude. Cette évaluation repose sur des 

données expérimentales collectées au sein du campus ESTP Cachan et elle vise à quantifier le confort 

thermique extérieur en comparant deux indices de confort thermique, l’𝑈𝑇𝐶𝐼 et le 𝑃𝐸𝑇. Les premiers 

résultats ont montré que les enquêtes réalisées en avril 2023 ont permis de mettre en avant les profils et 

les ressentis des participants. De plus, les mesures expérimentales recueillies en juillet 2022 ont révélé 

que les valeurs de l'𝑈𝑇𝐶𝐼 et du 𝑃𝐸𝑇 ont dépassé les 41 °C pendant la journée la plus chaude, ce qui 

constitue un inconfort thermique élevé pour les individus. Une discussion a permis de mettre en avant 

l’influence du rayonnement solaire et de la vitesse du vent sur ces indicateurs du confort thermique. 

Nomenclature

𝐻𝑅  humidité relative, % 

𝐶𝐿𝑂 isolation thermique des vêtements, 𝑐𝑙𝑜 

𝑀𝐸𝑇 activité métabolique, 𝑚𝑒𝑡 

𝑇   température, °𝐶 

v vitesse, 𝑚/𝑠 

Indices et exposants 

mr moyenne radiante 

g globe 

Abréviations 

𝑃𝐸𝑇 Physiologically Equivalent Temperature(°C) 

𝑈𝑇𝐶𝐼 Universal Thermal Climate Index (°C) 

1. Introduction 

Les phénomènes d'îlots de chaleur urbains et de surchauffe urbaine sont des problèmes 

croissants dans les environnements urbains [1]. Les îlots de chaleur surviennent lorsque les 

zones urbaines accumulent et retiennent davantage la chaleur par des surfaces telles que les 

éléments de voiries en béton, ou matériaux bitumineux et les bâtiments. La surchauffe urbaine, 

problème complexe souvent induit par les îlots de chaleur, se traduit par des conditions 

thermiques inconfortables pour les résidents urbains [2]. Étant donné ces effets néfastes, il est 

essentiel d'évaluer l’inconfort thermique des usagers afin de développer des solutions visant à 

atténuer ces impacts thermiques.  

Le confort peut être défini comme un état de bien-être physique, psychologique et social, 

durant lequel une personne se sent à l'aise et en harmonie avec son environnement. Il englobe 

différents aspects, notamment le confort thermique, acoustique, visuel, qualité de l’air [3]. 

Certaines études se concentrent spécifiquement sur l’évaluation du confort thermique extérieur 

[4], qui correspond à la sensation de confort associée aux variations climatiques perçues dans 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-037
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un espace donné dues à la température, à l'humidité, au mouvement de l'air et à l’irradiation 

solaire.  

L'objectif de cette étude, réalisée sur le campus ESTP de Cachan, consiste d’abord à mettre 

en place une méthodologie pour évaluer le confort thermique à partir de deux sources de 

données : - données expérimentales mesurées in situ et - données collectées de l’avis subjectif 

des usagers sur le confort thermique extérieur. Les mesures permettent la détermination des 

indices 𝑈𝑇𝐶𝐼 et 𝑃𝐸𝑇 [5] et l’usage de leurs échelles respectives en termes de stress thermique. 

Ainsi la comparaison de l’information de ces deux indices sera mise en évidence. Enfin un 

travail de comparaison des deux indices est proposé, afin de mettre en évidence leur sensibilité 

aux conditions physiques mesurées.  

Cette étude présente tout d’abord le contexte et la méthodologie expérimentale pour 

quantifier le confort thermique extérieur. Le cas d’étude, les enquêtes et le dispositif 

expérimental sont présentés dans la partie 3. Ensuite, les résultats et une discussion seront 

également apportées pour observer l’influence de l’irradiation solaire et de la vitesse du vent, 

dans la partie 4. Cette étude constitue le démarrage d’un projet de caractérisation des ilots de 

chaleur par expérimentation, sondage, sur le campus de l’ESTP de Cachan.  

2. Contexte 

Dans le cadre du projet de réaménagement de l'ESTP, le campus de Cachan se positionne 

comme un exemple de quartier urbain engagé dans la transformation en un vaste laboratoire 

naturel, avec pour objectif de lutter contre les impacts des surchauffes urbaines. Le but du projet 

est de développer un démonstrateur en proposant des solutions innovantes pour améliorer le 

confort thermique des usagers. Identifier l’état de l’existant avant modification est une étape 

préalable indispensable. 
 

 

Figure 1 : Emprise du démonstrateur à l'ESTP, campus de Cachan. 

La figure 1 illustre la zone d'intérêt d'une superficie de 3500 mètres carrés, présentant une 

problématique de surchauffe urbaine locale bien identifiée. Cette zone se caractérise par une 

grande surface ensoleillée, avec au centre un mobilier urbain d'ombrage mal adapté (béton et 

toit métallique). Elle servira à étudier et à tester des infrastructures végétales et hydrauliques, 

dans le but d'explorer, de concevoir et de tester des solutions pour la gestion des eaux pluviales 

et l'optimisation de l'évapotranspiration. De plus, elle visera à renforcer la continuité des cadres 

écologiques au bénéfice des écosystèmes végétaux et animaux, tout en développant de 

nouveaux usages pour les utilisateurs du campus, notamment les étudiants et le personnel. 
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3. Description de la méthodologie 

La méthodologie est basée sur plusieurs méthodes complémentaires déployées en amont du 

projet (caractérisations de l’existant) et sera poursuivie tout le long du projet (caractérisations 

des différents aménagements). Dans cet article nous nous concentrons sur les points suivants, 

étape initiale de l’exploitation expérimental du site en tant que cas d’étude : 

- Observations du site pour identifier des considérations microclimatiques 

- Choix de l’emplacement du portique microclimatique C1 à partir des caractérisations 

radiatives des matériaux existants des différentes surfaces (murs, sols) ; 

- Réalisations de campagnes de mesures des différentes paramètres météorologiques 

permettant de calculer les indices du confort thermique, idéalement pendant des vagues 

de chaleur en période estivale ; 

- Mise en œuvre d’enquêtes et d’observations auprès des usages sur les mêmes périodes 

de réalisations de campagne de mesures microclimatiques. 

 

Figure 2 : Image du cas d’étude sur Google Earth. Les points bleu, jaune et vert correspondent à la 

position de la station microclimatique C1 pour les semaines S1, S2, S3. Le point rouge est corrélé à la 

position de la station météorologiques (SM). 

La figure 2 présente le cas d’étude localisé dans le campus de l’ESTP (Cachan, France). La 

zone est constituée de trois bâtiments (Galilée, Vauban, Recherche) et un espace de repos avec 

une protection solaire métallique entouré en partie de buissons. Concernant le type de sol, la 

zone est composée de revêtements bitumineux de couleur rouge pour les accès aux bâtiments, 

des dalles claires au centre, et de la pelouse devant le bâtiment Vauban. 

3.1. Enquêtes des usagers 

Les enquêtes des usagers nécessitent un questionnaire exhaustif pour d’évaluer le confort 

thermique extérieur [5]. Le questionnaire réalisé tient compte de divers aspects, tels que les 

sensations thermiques perçues, les activités extérieures habituelles, les préférences en matière 

de vêtements, les comportements d'adaptation au climat, et les évaluations subjectives des 

sensations thermiques perçues en tenant compte de l’histoire thermique des usagers. Des 

échelles de notation ont été utilisées pour évaluer le niveau de confort thermique, tandis que 

des questions ouvertes ont permis aux participants d'exprimer leurs opinions.  
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3.2. Présentation des dispositifs et du protocole expérimental 

La figure 3 présente une image de la zone d'étude pendant l’évaluation microclimatique 

expérimentale réalisée. Le dispositif expérimental comprend une station météorologique située 

en toiture ainsi qu'une station microclimatique extérieure mobile, cette dernière a été déplacée 

à différents emplacements dans la zone d'expérimentation. Le choix de ces emplacements a été 

basé sur des considérations microclimatiques (surfaces ensoleillées), les flux de passage et les 

activités des usagers, ainsi que sur les variations de revêtements de voiries et d'expositions par 

rapport aux bâtiments et mobiliers environnants. 

         
 

Figure 3 : Image de la zone d’étude (à gauche) et de la station microclimatique de Colas (à droite). 

Le tableau 1 montre que la station microclimatique permet de mesurer la température de 

l'air, l'humidité relative, la température du globe noir, le rayonnement et la vitesse du vent. 

Toutes ces grandeurs présentent des plages d'utilisation et une incertitude de mesure. Les 

données sont recueillies avec un pas de temps d'acquisition d'une minute.  

Tableau 1 : Caractéristiques des capteurs du fabricant Campbell Scientific qui équipent la station 

microclimatique de Colas. Les capteurs sont fixés à une hauteur de 1m10. 

Paramètre Température et humidité 

relative de l’air 

Rayonnement Vitesse du vent Température 

globe noire 

Capteurs Thermohygromètre 

(HYGROVUE5) sous abri 

à ventilation naturelle 

(RAD 06) 

Pyranomètre à 

thermopile numérique 

(CS320) – gamme 385 

nm à 2105 nm 

Anémomètre 

(03002) à 3 

coupelles et 

girouette  

Sonde 

thermistance dans 

un globe noir 

(fabricant Sytec) 

Range −40 ;  70 °𝐶 

 0 ;  100 % 
0 ;  2000 W/m2 0.5 ;  60 𝑚/𝑠 −5 ;  95 °𝐶 

Incertitude ±0.3 °𝐶 

±3.8 % 
±5 % ±0.5 𝑚/𝑠 ±0.7 °𝐶 

Les mesures à l’aide de la station microclimatique ont été réalisées sur une période de trois 

semaines, du 4 au 22 juillet 2022, pendant une période de fortes chaleurs. Chaque jour, la station 

était déployée vers 8h et retirée vers 19h pour des raisons logistiques du matériel. L’ESTP 

dispose également d'une station météorologique qui mesure toute l’année la température, 

l'humidité relative de l'air, le rayonnement, ainsi que la vitesse et la direction du vent. 

L’ensemble des données recueillies ont un pas de temps des mesures de 15 minutes. 

3.3. Paramètres d’entrée pour l’évaluation du confort thermique 

Autre que la température de l'air, l'humidité relative et la vitesse du vent, il est essentiel de 

prendre en compte la température moyenne radiante, l'activité métabolique ainsi que l'isolation 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

346



 

thermique des vêtements pour évaluer le confort thermique. La température moyenne radiante 

est liée aux températures des surfaces environnantes qui émettent et absorbent des 

rayonnements thermiques. La norme ISO 7726 fournit des lignes directrices pour l'évaluation 

de la température moyenne radiante 𝑇𝑚𝑟 à partir de la température du globe noire 𝑇𝑔 et la 

température de l’air 𝑇𝑎𝑖𝑟 

𝑇𝑚𝑟 = [(𝑇𝑔 + 273.15)
4

+ 0.4 ∗ 108 ∗ |𝑇𝑔 − 𝑇𝑎𝑖𝑟|
1
4 ∗ (𝑇𝑔 − 𝑇𝑎𝑖𝑟)]

1
4

− 273.15  (1) 

L'activité métabolique, qui se réfère à la production de chaleur par le corps humain pendant 

diverses activités, est un facteur physiologique important pour évaluer le confort thermique. La 

norme ISO 7730 fournit des directives pour mesurer et prendre en compte cette activité, en 

considérant les taux métaboliques standard associés à différentes tâches.  

L'isolation des vêtements, qui représente leur capacité à retenir la chaleur corporelle et à 

protéger contre les conditions extérieures, est un autre facteur physiologique important pour 

évaluer le confort thermique. Schiavon et Lee [6] ont établi une relation pour évaluer différentes 

isolations vestimentaires en fonction de la température extérieure. 

3.4. Evaluation du confort thermique extérieur 

Cette étude se focalise sur l'évaluation du confort thermique en extérieur en utilisant deux 

indicateurs : l'indice universel du climat thermique et la température physiologiquement 

équivalente. Ces grandeurs sont des paramètres couramment utilisés pour évaluer le ressenti 

thermique des individus dans des environnements extérieurs. 

 

L’𝑈𝑇𝐶𝐼 (Universal Thermal Climate Index) [7] est un indicateur qui évalue la sensation 

thermique d'une personne dans des milieux extérieurs en prenant en compte divers paramètres 

environnementaux tels que la température de l'air, la vitesse du vent, l'humidité, et le 

rayonnement solaire. Jendritzky et al. [8] ont montré que ce critère peut être utilisé dans tout 

type de climat, pour toute saison de l’année. Il permet d’évaluer une température ressentie : 
 

𝑈𝑇𝐶𝐼 = 𝑇𝑎𝑖𝑟 + 𝑓1(𝑇𝑎𝑖𝑟, 𝑇𝑚𝑟 , 𝑣𝑎𝑖𝑟 , 𝐻𝑅𝑎𝑖𝑟) (2) 

 

Le 𝑃𝐸𝑇 (Physiologically Equivalent Temperature) [9] est un indice qui évalue la sensation 

thermique dans des environnements extérieurs. Elle présente l'avantage de fournir une 

évaluation plus détaillée et précise du ressenti thermique, car elle est basée sur le modèle MEMI 

(Munich Energy-Balance Model for Individuals) qui définit le principe d’équilibre thermique 

du corps humain en combinant des paramètres climatiques et thermo-physiologiques 

(habillement 𝐼𝑐𝑙 et activités humaines 𝑀). Le modèle MEMI, détaillé dans [5], permet de 

quantifier la température perçue par le corps humain, la température de surface des vêtements 

et surtout la température physiologique équivalente : 
 

𝑃𝐸𝑇 = 𝑓2(𝑇𝑎𝑖𝑟 , 𝑇𝑚𝑟 , 𝑣𝑎𝑖𝑟 , 𝐻𝑅𝑎𝑖𝑟 , 𝑀, 𝐼𝑐𝑙)  (3) 
 

Ces deux indices présentent une grande différence dans la prise en compte de l’habillement 

et de l’activité physique. En effet, pour le calcul du 𝑃𝐸𝑇, ces valeurs sont des variables au 

modèle numérique alors que pour le calcul de l’𝑈𝑇𝐶𝐼, ces données sont fixées à l’aide d’un 

modèle vestimentaire propre [10]. Les auteurs le justifient par l’incertitude comportementale 

associée et de valeur d’activité moyenne, il est normalement nécessaire de déporter l’indice si 

l’activité change, ou les vêtements ne sont pas adaptés. En outre, les travaux de Grosdemouge 

[4] ont présenté les différentes gammes de valeurs et les interprétations physiques des deux 
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indicateurs. Enfin, ces indicateurs sont calculés à partir d’une moyenne glissante de 30 minutes 

pour tenir compte de l’adaptation thermique entre le corps et son environnement. 

4. Premiers résultats et discussions 

Une première campagne expérimentale a été réalisée pour établir l'état de référence avant 

le réaménagement du campus. Dans ce contexte, un projet d’étudiants mené à l'ESTP s'est 

concentré sur l’évaluation de l'inconfort thermique en exploitant les données expérimentales 

collectées en juillet 2022 et en réalisant des enquêtes auprès des usagers en avril 2023. 

4.1. Résultats des mesures expérimentales in-situ  

L’analyse des données collectées pendant l’été 2022 se concentre sur la journée la plus 

chaude enregistrée, à savoir celle du 13 juillet 2022 avec l’emplacement du portique 

microclimatique S2C1 (voir figure 2). 

La figure 4 expose les variations des grandeurs mesurées par le portique microclimatique et 

la station météorologique. Les données expérimentales montrent que la température de l’air 

(courbe violette) augmente légèrement entre 25 et 35°C pendant la durée d'acquisition, ce qui 

est en accord avec la mesure de la station météo. De plus, la température du globe noire (courbe 

verte) est plus élevée que la température de l’air puisqu’elle tient compte du rayonnement 

solaire, mais aussi des rayonnements diffus et réfléchis provenant des parois des bâtiments 

environnants. De même, le portique microclimatique enregistre une légère augmentation de 26 

à 30 °C de la 𝑇𝑚𝑟 (courbe bleue) jusqu'à 9h puisque le bâtiment Galilée couvre le rayonnement 

solaire. Ensuite, cette grandeur subit des fluctuations très importantes, provoquées par des 

couvertures nuageuses partielles entre 9h et 12h, ce qui est également en accord avec 

l’irradiation solaire mesurée par la station météorologique variant entre 300 et 600 W/m2. 𝑇𝑚𝑟 

augmente légèrement entre 12h et 14h, lorsque le soleil est à son zénith, pour atteindre une 

valeur d’environ 57 °C à partir de 16h, alors que la station météorologique indique que le 

rayonnement solaire subit une diminution bien marquée à 16h en passant de 800 à 400 W/m2. 

Une explication possible est la réflexion du flux solaire et la réémission de chaleur provenant 

des surfaces environnantes.  

   

Figure 4 : Evolution des grandeurs mesurées par le portique microclimatique et la station 

météorologique SM (à gauche). Représentation des indicateurs 𝑈𝑇𝐶𝐼 et 𝑃𝐸𝑇 (à droite). 

La figure 4 à droite montre que les valeurs de l’𝑈𝑇𝐶𝐼 commencent à 25 °C le matin, 

indiquant un stress thermique modéré, puis atteignent plus de 41 °C en pleine journée, signalant 

un stress thermique très élevé, ce qui peut entraîner un inconfort thermique. Par ailleurs, 

l’indicateur 𝑃𝐸𝑇 présente une tendance très similaire à l’indicateur 𝑈𝑇𝐶𝐼. Ses valeurs se situent 

entre 25 et 30 °C le matin, gamme de températures considérée comme la plage où les individus 
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peuvent percevoir une sensation légèrement chaude. Le 𝑃𝐸𝑇 dépasse les 48 °C l'après-midi, ce 

qui indique des conditions environnementales très chaudes, exposant les individus à un 

inconfort thermique élevé. En outre, les indicateurs de confort thermique affichent des valeurs 

plus élevées lorsque le portique microclimatique est directement exposé aux rayonnements 

solaires, ce qui est le cas à 9h et 10h15, tandis qu'ils sont légèrement plus faibles lorsque la 

vitesse du vent est plus élevée, ce qui est le cas à 15h et 17h. En effet, les indicateurs de confort 

thermique connaissent une augmentation de l’ordre de 7°C lorsque la 𝑇𝑚𝑟 croît de 20 °C et 

subissent une baisse d'environ 2°C en raison d'une augmentation de la 𝑣𝑎𝑖𝑟 de 0,5 m/s.  

4.2. Résultats des enquêtes des usagers 

Les étudiants du projet ont réalisé une enquête sur la zone d’expérimentation à l’ESTP. Le 

portique microclimatique extérieur n’était pas disponible pendant cette période, mais nous 

avons à disposition les données de la station météo. Le sondage a été effectué le 13 et le 18 avril 

2023, et a généré un panel de 97 réponses. Les questionnaires ont été réalisés via l'application 

Google Form pour faciliter l'extraction des données vers Excel. 

Les données ont permis de déterminer le niveau moyen d'activité et d'habillement des 

participants. Les résultats révèlent que 70 % des usagers étaient debout au moment du sondage 

et 57 % portaient des vêtements considérés comme moyennement chauds (manches longues, 

sweat-shirt), tandis que le reste optait pour des vêtements jugés chauds (pull d'hiver, manteau). 

Les vêtements portés par les usagers sont adaptés à la saison. Ceci corrobore le cadre de 

détermination de l’UTCI, justifié par Havenith [10] qui soulève la capacité des individus à 

s’adapter vestimentairement. Toutefois ce point doit faire l’objet d’investigation plus détaillée, 

dans le cadre de nouveau sondage 

Par ailleurs, les résultats de l'enquête ont permis d'évaluer le ressenti des usagers. 56 % des 

participants ont estimé que leur sensation thermique était neutre et 31 % ont indiqué avoir 

légèrement chaud. Parallèlement, la station météo a enregistré des températures moyennes de 

13.2 °𝐶 avec une vitesse de vent de 1 𝑚/𝑠 pendant les sondages. Finalement, 80 % des 

participants ont estimé se sentir confortables ou assez confortables, ce qui est en accord avec 

les conditions météorologiques enregistrées par la station météo. En effet, l’irradiation solaire 

moyenne est de 615 𝑊/𝑚2 pendant les enquêtes, témoignant ainsi de conditions favorables en 

termes de température ressentie. 

Enfin le site d’étude met en évidence des temps de présence des usagers en extérieur en 

partie supérieur à 15 minutes. Le site permet exploiter durant la pause de midi, permet de sonder 

des usagers dont la thermophysiologie s’est adapté aux conditions extérieures. Cela permet 

d’approcher le cadre d’étude expérimental en intérieur, tel qu’évoqué par Zhang [11].  

 

5. Conclusion 

Le dispositif expérimental, composé d’une station météorologique et d’un portique 

microclimatique déplacé dans la zone d'étude, a permis d’évaluer le confort thermique à l’aide 

de deux indices de confort, l’𝑈𝑇𝐶𝐼 et le 𝑃𝐸𝑇, relié au ressenti des occupants exposés aux 

conditions physiques mesurées. Les enquêtes avec les usagers ont permis de définir le profil et 

le ressenti des usagers en accord avec les données de la station météorologique. Par ailleurs, les 

résultats montrent que les indicateurs de confort peuvent dépasser 40 °C dans notre zone 

expérimentale, créant ainsi des conditions environnementales très chaudes et un inconfort 

thermique élevé. Ces indicateurs sont plus élevés lorsque les portiques sont directement exposés 

aux rayons solaires et peuvent être légèrement plus faibles en cas de vitesse du vent plus élevée. 
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Notre méthodologie d'évaluation expérimentale du confort thermique extérieur a été testée 

et nécessite un renforcement, notamment dans les mesures de rayonnement, afin d'estimer 

précisément l'impact des flux réfléchis et émis par les surfaces environnantes. De plus, il serait 

nécessaire de poursuivre cette étude comparative entre les sondages qualitatifs et les mesures 

quantitatives sur le site de Cachan avec des mesures simultanées lors d’épisodes de surchauffe 

urbaine en réalisant un traitement statistique rigoureux des données de sondage. Une autre 

perspective est de réaliser une étude de modélisation numérique et des outils d'aide à la décision 

pour évaluer les conditions thermiques dans les espaces urbains. Enfin, cette approche 

permettra d'explorer différentes stratégies pour atténuer les surchauffes urbaines.  

Remerciement 

Les auteurs expriment leur gratitude envers les étudiants de l'ESTP ayant suivi le parcours 

recherche, M. ALKEMA, S. BEN ALI, C. BOURZEIX, N. BOURDEAU, M. BOUTES, A. 

BRANGER, S. COLINOT, pour leur engagement lors de cette étude. Les auteurs tiennent 

également à remercier A. KINDINIS et L. ZIYANI pour leur contribution en tant que co-

superviseurs du projet d’étudiants. 

Références 

[1] CEREMA, 2019. Ilots de chaleur : Agir dans les territoires pour adapter les villes au 

changement climatique. https://www.cerema.fr/fr/actualites/ilots-chaleur-agir-territoires-

adapter-villes-au-changement 

[2] ADEME, 2017. Diagnostic surchauffe urbaine : méthodes et applications territoriales. 

https://www.adaptation-changement-

climatique.gouv.fr/sites/cracc/files/fichiers/2018/11/400_Diagnostic%20de%20la%20surc

hauffe%20urbaine%20-%20M%C3%A9thodes%20et%20applications%20territoriales.pdf 

[3] Yousef Al horr, Mohammed Arif, Martha Katafygiotou, Ahmed Mazroei, Amit Kaushik, 

Esam Elsarrag, Impact of indoor environmental quality on occupant well-being and 

comfort: A review of the literature, International Journal of Sustainable Built Environment, 

5, 1-11 (2016), https://doi.org/10.1016/j.ijsbe.2016.03.006.  

[4] Wang Y, de Groot R, Bakker F, Wörtche H, Leemans R. Thermal comfort in urban green 

spaces: a survey on a Dutch university campus. Int J Biometeorol. 2018;62(6):945-954. 

DOI: https://doi.org/10.1007/s00484-016-1193-0 

[5] Grosdemouge, Virginie, Proposition d'indicateurs de confort thermique et estimation de la 

température radiante moyenne en milieu urbain tropical. Contribution à la méthode 

nationale d'évaluation des ÉcoQuartiers, Thèse de doctorat Physique du bâtiment et génie 

urbain La Réunion 2020, supervisé par Garde, François et David, Mathieu.  

[6] Stefano Schiavon, Kwang Ho Lee, Dynamic predictive clothing insulation models based on 

outdoor air and indoor operative temperatures, Building and Environment, 59, 250-260 

(2013). https://doi.org/10.1016/j.buildenv.2012.08.024. 

[7] Bröde, Peter & Krüger, Eduardo & Rossi, Francine. (2011). Assessment of urban outdoor 

thermal comfort by the universal thermal climate index UTCI. 

[8] Jendritzky, G., de Dear, R. & Havenith, G. UTCI—Why another thermal index? Int J 

Biometeorol 56, 421–428 (2012). DOI: https://doi.org/10.1007/s00484-011-0513-7 

[9] Höpe P.,The physiological equivalent temperature – a universal index for the 

biometeorological assessment of the thermal environment, Int J Biometeorol (1999) 43:71–

75 

[10] Havenith G, Fiala D, Błazejczyk K, Richards M, Bröde P, Holmér I, Rintamaki H, 

Benshabat Y, Jendritzky G. The UTCI-clothing model. Int J Biometeorol. 2012;56(3):461-

70. doi: 10.1007/s00484-011-0451-4.  

[11] Zhang Human thermal sensation and confort in transient and non-uniform thermal 

environnements. Thèse de doctorat. University of California, Berley, 2003. 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

350



Exploring Nanoscale Thermal Properties by 

integrating Scanning thermal microscopy with 

Inverse Methods.  

Nathaly CHAARAOUI*, Nathalie TRANNOY*, Thierry DUVAUT 

1University of Reims Champagne-Ardenne, IThEMM, Moulin de la Housse, BP 1039, 51687 Reims 

Cedex 2, France 
*(nathaly.chaaraoui@univ-reims.fr, nathalie.trannoy@univ-reims.fr) 

 

Abstract  

The article aims to determine thermal conductivities for SiO2 at the nanoscale, using a Wollaston 

microprobe in Scanning Thermal Microscopy. Through experimental measurements and Finite 

Element Method modeling, the research strives to determine precise thermal conductivity values 

across varying SiO2 thicknesses. The Levenberg-Marquardt algorithm enhances accuracy in thermal 

conductivity determination, providing significant perspectives into nanoscale heat conduction 

properties and advancing our understanding of material behavior. 

Nomenclature  

hequivalent: Equivalent heat transfer through the 

probe holder (W/m2. K) 

hconvectif: Convective heat transfer with the 

surrounding (W/m2. K) 

k: Thermal conductivity, (W/m.K) 

Ipc: Probe current in contact mode, (mA) 

Ipwc: Probe Current out of contact mode, (mA) 

Pc: Dissipated power in contact mode, (W)                    

Pwc: Dissipated power out of contact mode, (W) 

RPt/Rh: Resistance of Platine-Rhodium filament, 

(Ω)  

Ta : Ambient temperature (K) 

Voutc:  Probe voltage in contact mode, (V) 

Voutwc: Probe voltage out of contact mode, (V) 

ΔP: Electrical power difference, (W) 

∅n: Numerical Heat flux, (W) 

𝝌2: Squared Error 

 

 

1. Introduction 

The rise of micro/nanotechnology has promoted investigations into nanoscale heat transfer 

and the thermal properties of materials in semiconductors and electronics [1]. Scanning 

Thermal Microscopy (SThM) emerges as a vital tool for exploring nanoscale thermal 

characteristics. Key materials, like Silicon Dioxide (SiO2), play a crucial role in materials 

science due to their diverse applications. SiO2, widely used in microelectronics, optics, and 

insulation, relies on its thermal conductivity for usability [2]. SThM proves effective in 

examining polymers with lower thermal conductivity, offering a versatile approach compared 

to metals. The thermal probe, especially the Wollaston probe, is integral, functioning as both 

heat source and sensor, allowing simultaneous thermal and topographical imaging. 

Incorporated into a Wheatstone bridge circuit, it facilitates precise thermal measurements with 

sub-micrometer resolution. 

Understanding SiO2's thermal behavior is critical for managing heat in microelectronics 

and optimizing thermal barrier coatings. Fabrication methods influence SiO2 film thermal 

conductivities, with this study focusing on low-pressure chemical vapor deposition. For this 

type of deposition, there exists limited research that evaluates thermal conductivities. Various 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-039
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techniques, including plasma-enhanced chemical vapor deposition, are employed to determine 

SiO2 thermal conductivity. Researchers, like Callard et al [3], utilize scanning thermal 

microscopy for examining silicon dioxide films, revealing intrinsic thermal conductivity. 

Other studies, such as Huang et al [4], utilize the micro-Raman method for noncontact 

measurements of thermal conductivity in thin films, providing valuable observations. The 

article is divided into three sections introducing scanning thermal microscopy, detailing the 

methodology for evaluating silicone dioxide's thermal conductivity, and presenting the 

obtained results with corresponding thermal analyses and numerical models. 

2. Scanning Thermal Microscopy 

  SThM is a powerful technique used to measure and map thermal properties at the nanoscale 

and microscale. It involves scanning a thermal probe, which has its own resistive element 

depending on the type of probe used, over a sample surface to detect variations in 

temperature. These variations are highly dependent on the material's thermal conductivity, 

whether it is high or low. 

2.1 Experimental Setup 

To explore the Scanning Thermal Microscopy, which is based on the AFM (Atomic Force 

Microscopy) principle, the aim is to measure the local thermal conductivity or temperature 

variations of a sample's surface at the nanoscale. The AFM is a technique used in 

nanotechnology and surface science to visualize and manipulate matter at the atomic and 

molecular levels by scanning a probe over a surface. It provides high-resolution topographical 

information. In the SThM, the classical probe is replaced by a thermal-resistive probe in our 

case. This probe is inserted in a Wheatstone bridge and a feedback loop mechanism of the 

thermal control unit contributes to maintaining a constant temperature of the probe during the 

scanning process. As the probe encounters variations in thermal properties across the sample, 

changes in electrical resistance occur, providing insights into the local thermal characteristics. 

This technic allows for simultaneous topographical and thermal imaging. 

Experimental measurements were conducted under ambient conditions. In this imaging 

technique, the thermal probe functions as a resistive heater, operating in conductivity contrast 

mode to enable the simultaneous acquisition of topographical and thermal images at the 

micro/nanoscale level. By applying a direct current of 50 mA through the resistive element 

via the Joule effect, the probe serves a dual purpose as both a heat source and a sensing 

component. Upon contact with the sample, the probe provides implicit information about the 

dissipated heat flux from the probe to the sample. This information is manifested as the 

required voltage to maintain a constant temperature of the probe while scanning the surface of 

the sample. The transmitted heat flux toward the sample is influenced by parameters such as 

the sample's thermal properties as its thermal conductivity. To mitigate the influence of water 

meniscus, the tip temperature was maintained at 100°C throughout this study [5]. 

 2.2 Thermal resistive probe 

 

   In this study, we utilized a Wollaston microprobe [6] manufactured by the Czech Metrology 

Institute (CMI), in constant temperature mode to extract heat information from the studied 

sample. The probe’s thermal resistive element is created through electrochemical etching and 

bent into a V shape at its tip (figure 1). Composed of 90% platinum and 10% rhodium, the 

wire has a diameter of 5 μm, a length of 125 μm, and a curvature radius of 15 μm. 
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Figure 1: Wollaston thermal probe [7] 

2.3 Silicone dioxide sample representation 

The nanoscale thermal conductivity of silicon dioxide, our laboratory proposed a sample 

geometry that was fabricated by VTT/Finland as part of the QuantiHeat Project [8]. This 

sample features a triangular-shaped silicon dioxide step deposited on a silicon substrate and 

covered with polished CVD SiO2 (refer to the figure 1). The sample is covered with a thin 

layer of silicon dioxide, we assume that the contact remains the same as we scan along its 

surface. The purpose behind this sample geometry is to achieve varying thicknesses of silicon 

dioxide within a single sample structure, allowing for the evaluation of local thermal 

information for this material. Since the sample is covered with a thin layer of silicon dioxide, 

we assume that the contact remains the same as we scan along its surface. The SiO2/Si layer 

interface is linear, with an adjustable thickness ranging from 400 to 2150 nm. Initial 

experimental measurements were conducted to compare with a model describing heat transfer 

in the probe-sample system. This comparison enables the assessment of local thermal 

conductivity for SiO2 thin films at different thicknesses varying between 500 and 1810 nm, 

specific to this sample geometry, through the application of inverse techniques. 

 

 

Figure 2: a) Sample structure b) Top view of Si by SEM  

3. Methodology  

3.1 Probe measurement illustration 

 

 As mentioned earlier, the first stage involved scanning the surface of the sample under 

normal ambient temperature conditions. The resulting thermal image (refer to Figure 3) is 

complemented by an electrical profile that offers detailed thermal information about the 

sample. It should be noted that this electrical profile is the key element in determining the 

heat transfer across this sample, complemented by a numerical model that considers the heat 

transfer modes. 
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Figure 3: a) Thermal image and b) Experimental thermal profile along line ab 

  

The transfer of heat from the probe to the sample reveals four distinct zones. Initially (zone 

1), as the probe scans a constant SiO2 thickness, the electrical signal remains constant. As the 

probe nears the edge of the triangle (zone 2), a noticeable decline in the output voltage is 

observed, attributed to a decrease in heat flux from the probe to the sample, indicating an 

increase in the SiO2 layer thickness. In zone 3, the electrical signal rises due to a reduction in 

the SiO2 layer thickness. Subsequently, as the probe traverses a uniform SiO2 layer thickness 

(zone 4), the electrical signal stabilizes, indicating a sustained dissipated heat flux. The value 

of thermal conductivity for the silicone substrate is about 130 W/m·K. 

The variation in the electrical signal is attributed to power dissipated through the Joule effect 

and the establishment of thermal equilibrium of the probe. This understanding is crucial as it 

provides the experimental transmitted heat flux to the sample, enabling a comparative 

analysis with numerical heat fluxes to determine the corresponding thermal conductivity. The 

transition from the non-contact to the contact state corresponds to the total heat flux dissipated 

in the sample, which can be determined through the measurement of probe voltage. It should 

be noted that when working with low currents in the order of mA, the electrical signal tends to 

be noisy without affecting the reflected thermal/electrical information. Simultaneously, the 

calculation of the dissipated power through the platinum rhodium filament, both in contact 

and without contact configuration, is expressed through the following equations  

𝑃𝑐 =Voutc × Ipc - Voutwc ×Ipwc                                                                       (1) 

    𝑃wc = Rpt× (Ip2- Ipwc
2)                                                           (2) 

The discrepancy in electrical power dissipation within the probe during the transition from 

a non-contact to a contact state is equal to the numerical heat flux dissipated in the sample, 

represented by the difference between the power in contact and out-of-contact configurations. 

3.2 Model Approach  

 

Three dimensions Finite Element Method (FEM) models were developed within COMSOL 

Multiphysics to enhance the precision of material thermal property characterization via 

scanning thermal microscopy [9]. This necessitated a dual-model approach, each focusing on 

distinct aspects of heat transfer. The first approach considers the probe in its entirety to 

Zone of interest 
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evaluate an equivalent heat transfer coefficient that accounts for losses through the probe 

holder. This coefficient will be implemented in the second model, which considers the probe-

sample system. Both models account for numerous factors detailed in Al Alam's thesis [9]. 

The numerical representation of the probe's response in contact with the sample employs a 

thermo-electrical coupling approach. This involves the application of heat transfer and electric 

current equations in the finite element method. The heat transfer equation is solved for the 

resistive element, heated by the Joule effect, allowing the evaluation of the exchanged heat 

flux from the probe to the sample upon contact. The support structure of the probe, 

comprising two cylindrical disks, and the V-shaped wire composed of Platinum-Rhodium, are 

modeled based on their realistic dimensions and material composition. In the numerical 

model, all thermal properties for the Wollaston probe, silicon dioxide, and silicone materials 

are defined. Figure 4(a) represents the probe/sample model, including all imposed boundary 

conditions. After solving the heat transfer equations in steady state mode and evaluating the 

heat flux flowing from the probe to the sample at each probe position with respect to the 

sample the following numerical profile is obtained. 

 

Figure 4(a): Probe/sample developed model Via FEM [9], (b)Thermal profile obtained by 

FEM. 

Through a comparative analysis between the experimental thermal profile, as illustrated in 

Figure 3b, and the heat transfer profile derived from our computational model, we have 

successfully replicated the observed experimental behavior. In Figure 3b, the thermal profile 

obtained from experimental measurements using the Wollaston probe is presented. 

Meanwhile, Figure 4(b) showcases the corresponding thermal signal generated through Finite 

Element Method simulations. The finite element model plays a crucial role in understanding 

the experimental thermal profile regarding heat transfer modes within the surrounding air, the 

probe holder, and the sample. The FEM simulation involved a sequential computation of each 

point along the curve, in which the probe's positions above the sample surface were 

systematically varied. The thermal signal captured by the Wollaston probe demonstrated 

sensitivity to variations in thermal properties within the scanned volume. As the probe 

scanned the sample surface line by line, the thermal signal exhibited changes in heat transfer 

dynamics based on the specific area being scanned. This behavior signifies that the resulting 

thermal signal reflects information based on the scanned volume. Remarkably, this finding 

remains consistent for both numerical simulations and experimental observations, validating 

the accuracy of our modeling approach in capturing the complexities of nanoscale heat 

transfer. Building upon this accomplishment, our next initiative will involve the development 
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of an inverse method, enabling the determination of SiO2 thermal conductivity. By contrasting 

the provided data with our constructed model, this method will enable us serving from those 

thermal information’s to determine thermal conductivity for SiO2 at different thicknesses. 

3.3 Levenberg Marquardt  

 

The assessment of thermal conductivity in thin film materials holds an importance in the 

domain of scanning thermal microscopy. In this study, we incorporate the inverse technique 

to determine the thermal conductivity of such materials. The dissipated heat flow is identified 

as the primary concern and is connected to an independently formulated inverse method, 

revolving a single variable—the thermal conductivity of SiO2 material. This linkage aims to 

deduce the requisite thermal conductivity of the material by comparing the experimental and 

numerical heat transfer data. Various methodologies, including the Levenberg-Marquardt 

approach, the sequential estimation method, and the conjugated gradient method, are 

accessible to handle the complications of the inverse problem [10]. 

In this specific work, the Levenberg-Marquardt algorithm is employed for evaluating the 

thermal conductivity of nanostructured samples and thin film materials. This algorithm 

employs the sensitivity vector to guide updates, ensuring more efficient convergence in 

estimating the thermal conductivity parameter. By combining the strengths of the gradient 

descent and Gauss-Newton methods, the Levenberg-Marquardt approach addresses nonlinear 

least squares problems encountered in fitting mathematical models to observable data points. 

The aim is to reduce the error between the actual data points and the predicted values 

generated by our model. This is a standard objective when working with nonlinear parameters 

in mathematical models. 

The Levenberg-Marquardt algorithm initiates with an initial parameter guess and iteratively 

refines these values to minimize the objective function. Its pivotal feature lies in dynamically 

adjusting the step size during each iteration based on the local behavior of the objective 

function. The algorithm adapts the damping factor throughout the iterations, behaving more 

like the gradient descent method when parameters are far from their optimal values, and 

transitioning to the Gauss-Newton method as parameters approach their optimal values [14-

16]. This dynamic adjustment ensures rapid convergence in early iterations and precise local 

updates as the optimization progresses. 

The weighting matrix is defined as an identity matrix under the assumption that there is no 

noise in the measurement data. In this case, the Squared error is calculated by: 

2= -∅n]2                                                               (4) 

 A thorough breakdown of the Levenberg-Marquardt algorithm, aimed at evaluating the 

thermal conductivity of Silicone Dioxide, is outlined in the figure 6. 

4. Results 

The assessed thermal conductivities for SiO2 offer distinguished perspectives into the 

material's heat-conducting properties, presenting distinct values for varying SiO2 layer 

thicknesses as displayed in figure 7. 
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Figure 6: Levenberg-Marquardt algorithm 

 

Figure 7:  Evaluated thermal conductivity using inverse methods 

As the SiO2 layer gets thinner, its thermal conductivity decreases. This matches our 

expectations, as thinner layers usually have more heat conductivity due to increased scattering 

at their boundaries and less efficient phonon transport. The thickest SiO2 layer, measuring 

1810 μm, demonstrates the highest thermal conductivity at 1.38 W/m.K, while the thinnest 

layer, at 576 μm, records the lowest thermal conductivity at 1.02 W/m.K. 

In addition to thermal conductivity values, the squared error from the Levenberg-Marquardt 

algorithm is pivotal for model validation. This error assesses the alignment between observed 

heat transfer quantities (ΔP) and numerically computed values ∅n, demonstrating the 

effectiveness of the proposed methodology. 

Our analysis yields squared error values ranging from 6.46E-09 to 2.04E-07, indicating a high 

level of accuracy in our model's predictions. Smaller squared errors signify a better match 

between observed and predicted heat transfer quantities. Notably, the SiO2 layer with a 

thickness of 576.3 μm stands out with the smallest squared error of 6.46E-09, showcasing 

agreement between observed and predicted heat transfer quantities. Other SiO2 layer 

thicknesses also exhibit relatively low squared errors. Furthermore, this value aligns with that 

of the few studies targeting the evaluation of the thermal conductivity of silicon dioxide in 

LPCVD. Yamane et al. [11] evaluated it at 475 nm to be approximately 0.95 W/m·K. The 

successful fit between the model and experimental data, demonstrated by minimal squared 

errors, highlights the efficacy of the employed Levenberg-Marquardt algorithm. It accurately 
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captures data trends, validates our model, and provides accurate estimates of SiO2 thermal 

conductivity for LPCVD deposition across different thicknesses. 

5. Conclusion 

This investigation shows the effectiveness of a Wollaston microprobe in SThM and 

demonstrates its importance in understanding heat transfer at the nanoscale. The FEM models, 

based on a dual-model strategy, successfully capture the complexities of heat transfer within 

the probe-sample system, validated by experimental observations. The utilization of the 

Levenberg-Marquardt algorithm emerges as a robust method for determining thermal 

conductivity, yielding coherent results. The resulting trend of thermal conductivity, which 

varies with the variation of SiO2 layer thickness, contributes to a better understanding of heat 

transfer in nanostructured materials. The minimal squared error values highlight the precision 

of the model, demonstrating the potential of the developed inverse technique for thermal 

conductivity determination. This thorough approach shows potential for using similar 

methods to study thin film materials by scanning thermal microscopy. 
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Résumé - Cet article présente le développement d’un réseau de neurones pour la résolution d’un 

problème inverse d’estimation de flux. La forme et l’intensité d’un flux de chaleur surfacique sont 

estimées à partir de mesures de températures enfouies. Le développement de cet outil se fait en deux 

étapes avec une première partie centrée sur l’analyse de sensibilité du problème inverse et une seconde 

partie centrée sur le développement du réseau de neurones utilisé pour la résolution. Les performances 

du réseau de neurones sont validées sur des données numériques puis expérimentales.  

Nomenclature  

𝑥0 position du maximum de flux 

S facteur d’étalement 

Z* sensibilité réduite 

 

 

𝜙 flux de chaleur 

𝜙𝑚 flux de chaleur maximum 

𝜆𝑞
𝑡  longueur de décroissance du flux 

𝜙𝐵𝐺 flux environnement 

1. Introduction  

Des recherches sur la fusion par confinement magnétique sont menées dans des machines 

appelées tokamak. Afin d’assurer l’intégrité de la machine il est nécessaire de contrôler les 

échauffements des composants face au plasma (CFP) soumis à des flux de chaleur jusqu’à 10 

MW/m² en régime permanent. Dans le tokamak WEST [1] des fibres à Réseaux De Bragg 

(RDBs) sont enfouies 5 mm sous la surface des CFP pour les protéger des flux de chaleur en 

surface. Ces fibres permettent de mesurer 11 points de températures le long du CFP, celui-ci 

étant constitué de 35 blocs (MB) de tungstène de 12 mm de large chacun (1 point de mesure 

par MB pour 11 des 35 MB). Il est possible, par méthode inverse, de caractériser le flux de 

chaleur en surface à partir des mesures d’échauffements enfouies dans la matière. On distingue 

les problèmes inverses, des problèmes directs, par le fait de remonter des conséquences (ici 

l’échauffement) vers les causes (ici le flux de chaleur). La résolution de tels problèmes peut 

être couteuse en temps de calcul dans le cas de systèmes complexes ou quand le nombre de 

paramètres à estimer est grand. De précédents travaux [2] ont montré la fiabilité des estimations 

obtenues en couplant un modèle 3D non-linéaire et instationnaire du composant et un 

algorithme de minimisation itérative par gradient conjugués. Cependant, cette méthode 

nécessite des temps de calculs importants (plusieurs jours) pour quelques dizaines de secondes 

d’expérience et quelques heures si on considère un problème stationnaire. Lors des sessions 

expérimentales sur WEST il est important d’avoir une première estimation du flux entre deux 

décharges du plasma, soit dans un intervalle d’environ 10 minutes. On présente dans cet article 

le développement d’un nouvel outil basé sur l’intelligence artificielle (IA) permettant 

l’estimation quasi-instantanée du flux de chaleur dans le cas stationnaire.  

https://doi.org/10.25855/SFT2024-040
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Le problème inverse est présenté dans la section 2, la distribution spatiale du flux de chaleur 

caractérisée par 5 paramètres ainsi que les sensibilités des températures à chacun de ces 

paramètres sont présentées. Le développement du réseau de neurones, sa validation numérique 

et son utilisation sur des données expérimentales sont présentés dans la section 3. 

2. Le problème inverse d’estimation de flux 

2.1. Distribution spatiale du flux surfacique 

On dispose avec notre fibre à réseaux de Bragg enfouie de 11 mesures de températures avec 

une résolution spatiale de 12,5 mm. Afin d’estimer une répartition continue du flux de chaleur 

en surface un a priori sur sa forme est nécessaire. Les travaux de Eich et al. [3] ont permis de 

définir la forme du flux de chaleur déposé sur les CFP en fonction de plusieurs paramètres 

comme présenté dans (1). 

 
𝜙(𝑥) =

𝝓𝒎

2
∗ exp ((

𝑺

2𝝀𝒒
𝒕

)

2

−
𝑥 − 𝒙𝟎

𝝀𝒒
𝒕

) ∗ erfc (
𝑺

2𝝀𝒒
𝒕

−
𝑥 − 𝒙𝟎

𝑺
) +  𝝓𝑩𝑮 (1) 

On cherche pour caractériser le flux de chaleur à estimer les paramètres en gras : 
- 𝜙(𝑥) : Le flux de chaleur déposé dans la direction poloïdale et fonction du temps (W/m²) 

- 𝝓𝒎 : Le flux de chaleur maximum (W/m²) 

- 𝝓𝑩𝑮 : Le flux de chaleur résultant du rayonnement du plasma dans la machine (W/m²) 

- 𝝀𝒒
𝒕  : La longueur caractéristique de décroissance du flux sur les composants (m) 

- 𝑺 : Le facteur d’étalement dans la région privée (m) 

- 𝒙𝟎 : La position de la dernière surface magnétique fermée (m) 

 

Figure 1 : Forme du flux déposé sur la surface d'un 
CFP, vue d’un CFP équipé d’un RDB et son modèle 3D 

 

Figure 2 : Schéma du modèle 
thermique du CFP 

 

 Cette forme de flux a été identifiée à partir de mesures par thermographie infrarouge sur 

plusieurs machines avec des matériaux en carbone (forte émissivité) et fait office de référence 

dans le domaine de la fusion et représente fidèlement les observations faites dans WEST [4]. 
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2.2. Analyse de sensibilité 

Afin de quantifier la capacité théorique à estimer correctement les paramètres du flux de 

chaleur à partir de nos mesures de température, on étudie la sensibilité des températures à 

chacun de ces paramètres. Le modèle thermique utilisé pour calculer les températures est un 

modèle 3D non-linéaire (propriété thermique fonction de la température), avec de la convection 

fonction de la température dans le tube de refroidissement intérieur et du rayonnement sur les 

surface externe et stationnaire (valide pour des décharges plasmas stable supérieur à 5s,Figure 

2). Afin de pouvoir comparer entre eux les résultats obtenus pour chaque paramètre entre eux 

on s’intéressera aux sensibilités réduites (équation 2) afin de comparer des grandeurs similaires 

(°C). 

 
𝑍𝜒𝑖

∗ =
𝑇Χ𝑖+𝛿Χ𝑖

− 𝑇𝑐𝑎𝑠 𝑟𝑒𝑓

𝛿Χ𝑖
∗ Χ𝑖  (2) 

𝑍𝑋𝑖

∗  est la sensibilité réduite des températures au paramètre 𝛸𝒊, i=1 à 4 ou 5, les températures à 

la position des capteurs pour chaque cas sont notées 𝑇𝑐𝑎𝑠 𝑟𝑒𝑓, les températures après variation 

d’un paramètre de 1% sont notées 𝑇Χ𝑖+𝛿Χ𝑖
 et 𝛿Χ𝑖 est la variation du paramètre 𝛸𝒊. La sensibilité 

des températures aux différents paramètres est fonction de la valeur de ces derniers rendant le 

problème inverse non-linéaire. On définit donc une centaine (104) de cas représentatif des flux 

de chaleurs attendus dans WEST (Tableau 1).  

𝝓𝒎  𝝓𝑩𝑮  𝝀𝒒
𝒕   S 𝒙𝟎  

MW/m2 kW.m2 mm mm mm 

5 150 5 ; 10 ;15 ; 20 2 ; 5  306 – 318 (tous les mm) 

Tableau 1 : Valeurs des différents paramètres de forme du flux de chaleur 

La Figure 3 présente les sensibilités réduites calculées pour chaque capteur et pour un jeu de 

paramètres du flux (indiqués sur la figure) avec en abscisses le numéro du réseau de Bragg. 

 

Figure 3 : Sensibilité réduite pour chaque 
paramètre (échelle à gauche) (-) : 𝑍𝜙

∗

𝑚
, (--) : 𝑍𝜙𝐵𝐺

∗  , 

(…) : 𝑍𝜆𝑞
𝑡

∗ , (-.-) : 𝑍𝑆
∗, (échelle à droite) (-o-) : 𝑍𝑥0

∗ ) 

En bas à gauche de la figure est 

indiquée la valeur du conditionnement et 

du déterminant qui seront discutés dans la 

partie 2.3. On note que la sensibilité 

réduite du paramètre 𝑥0 est d’un ordre de 

grandeur supérieur par rapport aux autres 

paramètres. La Figure 3 montre ainsi que 

la variation de 1% de chaque paramètre 

produit bien un effet mesurable sur les 

échauffements. Il n’y a pas de corrélation 

flagrante (2 à 2) entre les sensibilités aux 

différents paramètres. De plus le 

déterminant de 𝑍∗𝑡𝑍∗ est grand ce qui 

nous indique que la matrice est bien non-

singulière. Plusieurs autres indicateurs 

quantitatifs sont présentés à la section 

suivante. 

Dans la suite deux cas sont considérés, le premier où 5 paramètres (𝜙𝑚, 𝜙𝐵𝐺 , 𝜆𝑞
𝑡 , 𝑆 et 𝑥0) 

sont estimées et le second où S est supposé connu et 𝜙𝑚, 𝜙𝐵𝐺 , 𝜆𝑞
𝑡  et 𝑥0 sont les paramètres 

estimés. Ce choix est motivé par la possibilité d’estimer autrement ce paramètre (par mesure 

infrarouge) et de simplifier l’estimation des autres paramètres. 

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

361



 

2.3. Optimisation du problème inverse à résoudre 

On a confirmé dans la partie 2.2 la faisabilité de l’inversion en s’assurant que la matrice de 

sensibilité était non singulière. On souhaite désormais quantifier la confiance relative que l’on 

peut attendre de nos estimations. Pour cela il existe dans la littérature plusieurs indicateurs 

permettant de quantifier cette information [5]. Ces indicateurs sont basés sur la matrice 

« d’amplification des erreurs » P* calculée à partir des sensibilités réduites et que l’on multiplie 

par la variance du bruit de mesure supposé gaussien 𝜎𝜖
2 (ici 0,1 °C bruit de mesure de la chaine 

d’acquisition des données dans WEST) pour obtenir la matrice de covariance relative C* dont 

les éléments diagonaux contiennent les carrés des écart types relatifs associées à chacun des 

paramètres estimés. 

 𝐶∗ =  𝜎𝜖
2 ∗ 𝑃∗ 𝑎𝑣𝑒𝑐  𝑃∗ = [𝑍∗𝑡𝑍∗]

−1
 (3) 

Pour un bruit 𝜎𝜖
2 et un niveau de confiance 1 − α = 95,4% (𝛼 : niveau de signification 

statistique) fixé, la taille caractéristique 𝑟𝑐𝑎𝑟𝑎𝑐𝑡 de la région de confiance (hyper-ellipsoïde de 

dimension n=4 ou n=5) est donnée par l’équation (4) [5] avec √χ1−α
2 (4) = 3,113 et √χ1−α

2 (5) =

3,359 (donné par exemple par chi2inv(1-alpha,n) dans Matlab®). Il s’agira de minimiser cet 

indicateur : 

 
𝑟𝑐𝑎𝑟𝑎𝑐𝑡 =

√χ1−α
2 (𝑛) ∗ 𝜎𝜖  

[det(𝑍∗𝑡
𝑍∗)]

1
2𝑛

 (4) 

Le conditionnement de [𝑍∗𝑡𝑍∗] (équation 5), avec 𝜆𝑚𝑎𝑥 et 𝜆𝑚𝑖𝑛 respectivement la plus 

grande et la plus petite valeur propre de [𝑍∗𝑡𝑍∗], représente l’étirement de l’ellipsoïde formé 

par la région de confiance (carré du ratio grand axe/petit axe).  

 
𝑐𝑜𝑛𝑑(𝑍∗𝑡𝑍∗) =

𝜆𝑚𝑎𝑥(𝑍∗𝑡𝑍∗)

𝜆𝑚𝑖𝑛(𝑍∗𝑡𝑍∗)
 (5) 

Il traduit le déséquilibre de la qualité d’estimation des différents paramètres, dû à des 

déséquilibres d’amplitude de leur sensibilité réduite. Dans le cas idéal cet indicateur devrait 

tendre vers 1 (région de confiance sphérique), on cherche à minimiser sa valeur. Finalement 

l’indicateur de A-optimalité est la moyenne des écarts type en % que l’on peut espérer lors de 

l’estimation de chaque paramètre, cet indicateur est calculé à l’aide de la diagonale de C*. On 

cherche à minimiser cet indicateur. Ces trois indicateurs (taille caractéristique de la région de 

confiance, conditionnement et A-optimalité) vont nous permettre de quantifier la qualité 

d’estimation attendue pour les 104 jeux de paramètres.  

Les Figure 4 et Figure 5 résument les résultats de l’étude pour les deux cas (avec et sans 

estimation de S respectivement en bleu et orange) et tous les jeux de paramètres. La Figure 4 

présente en échelle logarithmique la taille caractéristique de l’hyper-ellipsoïde 𝑟𝑐𝑎𝑟𝑎𝑐𝑡 (en 

ordonnée) en fonction du conditionnement 𝑐𝑜𝑛𝑑(𝑍∗𝑡𝑍∗) (en abscisses) pour chaque jeu de 

paramètres. La population « Sans estimation S » (x  oranges) a des valeurs de 𝑟𝑐𝑎𝑟𝑎𝑐𝑡 

légèrement inférieures à la population « Avec estimation du S » (+  bleus). Pour le 

conditionnement les valeurs de la population « Avec » vont de ~105 à ~1010, tandis que la valeur 

maximale du conditionnement pour la population « Sans » est de ~106. La Figure 4 montre donc 

l’intérêt de ne pas estimer le paramètre S s’il est possible de le déterminer autrement. La Figure 

5 confirme également cette observation en illustrant que le critère d’A-optimalité est bien 

inférieur lorsque l’on n’estime pas le paramètre S et ce de plusieurs ordres de grandeurs suivant 

les cas. On rappelle que le critère A-optimalité représente la moyenne des écart type en % que 

l’on peut attendre lors de l’estimation de chaque paramètre. On observe notamment que, sans 
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estimer S, cet écart type moyen dépasse rarement 1% et est souvent proche de 0.2%. Les 

résultats de cette étude démontrent l’intérêt de n’estimer que 4 paramètres et de fixer le 

paramètre S. Pour la suite nous fixons la valeur du paramètre S à 2 mm qui est une valeur 

provenant d’analyse infrarouge réalisée sur WEST [6]. 

 

Figure 4 : Taille caractéristique de la région 
de confiance en fonction du conditionnement 

pour les deux cas (avec estimation S : « + » bleus, 
sans estimation du S : « x » oranges)  et chaque 

jeu de paramètres 

 

Figure 5 : Comparaison du critère A-
optimalité pour les deux cas (avec estimation S 

: « + » bleus, sans estimation du S : « x » 
oranges)  et chaque jeu de paramètres 

3. Utilisation de l’IA pour la résolution de problèmes inverse 

3.1. Développement du réseau de neurones 

 Ce genre de problèmes est appelé problème de régression et est généralement résolu en utilisant 

un réseau de neurones de type « perceptron multicouches » [7] dont le schéma de 

fonctionnement est illustré par la Figure 6. Le réseau possède donc 11 nœuds en entrée pour les 

11 mesures de température, 4 nœuds en sortie pour les 4 paramètres, le nombre de couches 

cachées et de nœuds sont ajustés afin d’obtenir les meilleures performances lors de l’estimation. 

Le réseau présentant les meilleures performances comporte N=8 couches cachées et un nombre 

Mi de nœuds pour chacune allant de Mi =1024 à Mi =128 (première couche, M1 =1024, couches 

2 à 6 M2-6 =512, M7 =256 et M8 =128). Les données utilisées pour l’entrainement du réseau sont 

générées à partir du modèle 3D non-linéaire et stationnaire du composant [2]. Un ensemble de 

 

Figure 6 : Schéma d'un perceptron 
multicouche complètement connecté 

On a vu dans la partie 2.3 l’intérêt de fixer la valeur 

du paramètre S et de concentrer l’estimation sur les 

4 paramètres restants, caractérisant la distribution 

spatiale du flux de chaleur. L’estimation devant 

avoir lieu entre décharges plasma lors de sessions 

expérimentales l’estimation doit être rapide (temps 

inférieur à 10 min) tout en tenant compte des 

différentes non-linéarités de nos problèmes direct et 

inverse. Pour cela nous avons fait le choix de 

développer un réseau de neurones afin de créer un 

« modèle inverse » ayant pour entrées les 11 valeurs 

de températures et pour sortie la valeur des 4 

paramètres définissant le flux de chaleur. 
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flux de chaleur représentatifs de WEST est défini puis les températures à la position des 

capteurs sont calculées en régime permanent. Les valeurs des paramètres sont résumées dans le 

Tableau 2. 

 𝜙𝑚 (MW/m²) 𝜙𝐵𝐺 (MW/m²) 𝜆𝑞
𝑡  (mm) S (mm) 𝑥0 (mm) 

Valeurs des 

paramètres 

0,1 puis 0.5 

→ 10 tous les 

0,5 

0 → 0,125 tous 

les 0,25 

5 → 50 tous 

les 2,5 mm 

2 275 → 362 tous 

les ~4 mm 

Tableau 2 : Valeurs des paramètres du flux pour la base de données d’entrainement de l'IA 

La base de données complète comporte plus de 55 000 cas qui sont répartis aléatoirement dans 

les données d’entrainement, de validation et de test [7] avec 70% des cas pour l’entrainement 

(39 100 cas), 15% pour la validation (9 879 cas) et 15% pour les tests (9 879 cas). Le 

développement et l’entrainement du réseau a lieu avec l’architecture Keras/TensorFlow [8]. 

Une fois l’entrainement réalisé (plusieurs jours de calculs) on peut prédire la valeur des 

paramètres en fonction des mesures de températures en l’espace de quelques ms. Afin de valider 

les performances de l’IA les valeurs des paramètres prédites par l’IA sont utilisées pour 

recalculer la température à la position des capteurs. Les températures recalculées en 1 à 2 

minutes par le modèle thermique sont comparées aux températures de référence et l’écart 

quadratique moyen normalisé par la température maximale est calculé comme indicateur de 

performances pour chaque cas.  

  

  

Figure 7 : Validation numérique des performances de l'IA, A. : comparaison entre estimation et 

référence pour le meilleur résultat de l’estimation, B. comparaison entre estimation et référence pour 

le pire résultat de l’estimation, C. écart moyen entre référence et estimation normalisé par la 

température maximum, D. moyenne des écarts moyens entre les paramètres prédits et de référence 
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Les résultats de la validation numérique sont présentés dans les Figure 7 A., B., C. et D.. La 

Figure 7 A. présente la comparaison entre températures recalculées et températures de 

références pour un cas correctement estimé. On voit que la forme de l’échauffement est bien 

retrouvée par le réseau de neurones (1% d’erreur au maximum pour le 𝜙𝐵𝐺). La Figure 7 B. 

présente le pire résultat obtenu pour la prédiction. L’écart de valeur entre les paramètres reste 

faible cependant l’impact sur les températures mesurées est plus clairement visible. La Figure 

7 C. présente pour 150 cas recalculés de la population de test, l’erreur moyenne entre estimation 

et référence normalisées par la température max afin de s’affranchir des écarts de puissance 

entre les différents cas et avoir ainsi un indicateur de comparaison. Les cas A. et B. discuté 

précédemment sont entourés en rouge. On voit que l’erreur moyenne sur les estimations est 

inférieure à 5% de l’échauffement max et avec l’essentiel des cas pour lesquels l’écart est 

inférieur à 2% (moyenne 1.25%) validant l’entrainement du réseau. On remarque également 

sur la figure D. des écarts plus importants (jusqu’à 25%) dans la valeur des paramètres prédit 

par le réseau. Ces écarts sont dû à l’estimation du flux ambiant dont la sensibilité et l’intensité 

est moindre mais qui affecte peu les températures calculées.  

3.2. Résultats du réseau de neurones sur des cas expérimentaux 

On dispose des mesures de températures pour une 40aine de décharges réalisées lors de la 

campagne expérimentale de janvier à avril 2023. Le réseau développé dans la partie 3.1 est 

utilisé pour prédire en une centaine de ms la valeur des 4 paramètres 𝜙𝑚, 𝜙𝐵𝐺 , 𝜆𝑞
𝑡  et 𝑥0 à partir 

de ces mesures. Pour évaluer la pertinence des prédictions, on calcule à l’aide du modèle 

thermique (1 à 2 minutes de calculs) les températures obtenues avec les paramètres prédits par 

notre réseau de neurones, les résultats sont présentés dans les Figure 8 A., B. et C.. Avec cette 

méthode on estime donc le flux de chaleur en 1 à 2 minutes ce qui rend son utilisation 

compatible avec le délai entre deux plasmas (10aine de minute). 

  

 

Figure 8 : Evaluation des performances de l'IA sur des données expérimentales : comparaison 

entre prédictions et mesures A. pour le meilleur résultat, B. pour le pire résultat, C. écart moyen entre 

mesures et prédictions normalisé par la température maximum 
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Comme pour les figures de la partie 3.1, les Figure 8 A. et B. présentent respectivement, la 

meilleure et moins bonne prédiction. Contrairement à la validation numérique, on remarque ici 

qu’on ne parvient jamais à retrouver parfaitement la bonne forme de flux, comme le montre les 

écarts de températures issus de ce dernier sur la Figure 8 A.. Ce résultat n’a rien de surprenant 

compte tenu des hypothèses simplificatrices, notamment sur l’état stationnaire (petits 

mouvements du plasma ou variation d’intensité dans le cas expérimental) mais également sur 

la distribution du flux surfacique qui reste une forme empirique. Néanmoins la Figure 8 C. 

présente des écarts moyens normalisés entre mesures et prédictions légèrement supérieurs aux 

écarts obtenus sur les cas numériques. On a pour les 40 cas étudiés une erreur quadratique 

moyenne proche de 10 % de la température maximale pour des décharges provoquant des 

échauffements de 15 °C à presque 200 °C ce qui montre la robustesse de cette méthode 

d’estimation sur une grande variété de plasma. Ces résultats encourageants permettent 

l’utilisation de ce réseau de neurones lors de la prochaine campagne expérimentale de WEST. 

4. Conclusion 

Dans cet article le développement et l’utilisation de l’IA pour la résolution de problème 

inverse en thermique sont présentés après avoir validé la faisabilité de cette estimation avec une 

analyse de sensibilité. Cette dernière a permis de démontrer la faisabilité de l’inversion et 

l’intérêt de n’estimer que 4 des 5 paramètres du problème afin de maximiser la confiance dans 

les résultats. Un réseau de neurone de type perceptron multicouche a ensuite été développé pour 

répondre à notre problématique et estimer la valeur de 4 paramètres nécessaires à définir la 

forme d’un flux de chaleur en surface à partir de mesures de températures enfouies dans les 

composants face au plasma du tokamak WEST. Cette IA permet de retrouver les températures 

mesurées par les RDBs lors de sessions expérimentales avec une précision moyenne inférieure 

à 10 % et avec un faible temps de calcul. Ce résultat démontre l’intérêt de l’IA dans la résolution 

de problèmes inverse en thermique. Cependant l’usage de ces nouveaux outils impose une 

certaine vigilance à avoir vis-à-vis des résultats. Tout d’abord le fonctionnement en « boite 

noire » des réseaux de neurones demande de développer une méthode de validation des 

estimations. Dans cet article un calcul direct utilisant les valeurs estimées des 4 paramètres est 

réalisé puis en regardant les écarts entre température mesurées et calculées sont étudiés pour 

valider l’estimation. Il est aussi important de souligner que l’IA est complètement dépendante 

des données utilisées pour son entrainement et que l’on introduit donc un biais avec celles-ci. 

Il est donc nécessaire de s’assurer que ces données sont cohérentes et représentatives du 

problème à résoudre puisque l’IA ne fera ensuite qu’interpoler entre celles-ci. 
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Résumé - Face aux défis de la gestion thermique dans les semi-conducteurs à large bande interdite 

(WBG), notre étude a d'abord consisté en une simulation FEM en régime permanent pour extraire un 

modèle thermique permettant d’évaluer le comportement du composant en régime dynamique. Pour 

améliorer cette prévision, nous avons ensuite estimé la température en utilisant la même simulation 

FEM, mais avec l'approche ARX. Cette méthode innovante a finalement été validée par des résultats 

expérimentaux, démontrant son efficacité dans la prédiction précise de la température.  

Nomenclature  

𝐴eff surface effective, m2  

𝑎 longueur, m  

𝑏 largeur, m 

𝑑 épaisseur, m 

𝜆 conductivité thermique, W. m-1 .K-1  

T       température, K 

𝑅𝑡ℎ    résistance thermique, K.W- 1 

𝐶𝑡ℎ      capacité thermique spécifique, J. kg-1 .K- 1 

𝜌       densité, kg. m-3  

𝑒       erreur  

 

1. Introduction  

Dans le secteur de l'électronique de puissance, l'avènement des semi-conducteurs à large 

bande interdite (WBG) a introduit des défis inédits, principalement en termes de gestion 

thermique. Ces composants, fonctionnant à des fréquences de commutation élevées et sous des 

courants intenses, génèrent des densités de pertes significatives (la quantité de puissance perdue 

par unité de volume), entraînant une augmentation critique de la température de jonction [1],[2]. 

Un aspect particulier de ces semi-conducteurs est leur épaisseur, mesurée en micromètres (µm), 

qui, combinée à l'épaisseur des cartes électroniques de puissance sur lesquelles ils sont montés, 

pose un défi considérable pour les simulations thermiques. De plus, l'accès aux données précises 

sur les propriétés physiques des matériaux est souvent difficile, ajoutant un niveau 

supplémentaire de complexité. 

Pour relever ces défis, notre étude propose une méthode innovante basée sur la simulation 

en éléments finis (FEM) en régime permanent. Cette approche vise à élaborer un modèle nodal 

RC détaillé, capable de reproduire le comportement dynamique des semi-conducteurs WBG et 

de leur environnement sur la carte électronique. En outre, nous explorons l'utilisation de 

modèles autorégressifs à variables exogènes (ARX) pour une estimation encore plus précise, 

sans tenir compte des disparités d'épaisseur des composants et des propriétés physiques des 

matériaux. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-052
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2. Modèle Thermique Dynamique Basé sur une Simulation FEM en Régime 

Stationnaire   

2.1. Problématique  

        Dans le domaine de l'électronique de puissance, une modélisation précise du 

comportement thermique des semi-conducteurs est essentielle pour optimiser leur performance 

et leur fiabilité. Parmi les modèles de réseau thermique RC utilisés, le modèle de Cauer est 

particulièrement pertinent (figure 1) [3]. Ce modèle se distingue par l'utilisation d'éléments R-

C individuels pour représenter chaque couche de matériau. Un aspect clé de ce modèle est la 

possibilité de formuler mathématiquement la résistance thermique 𝑅𝑡ℎ (Eq. (1)) et la capacité 

thermique 𝐶𝑡ℎ (Eq. (2)) [3]. Cependant, la détermination de l'angle de diffusion 𝜃, un paramètre 

crucial qui influence directement 𝑅𝑡ℎ et 𝐶𝑡ℎ, est complexe. L'hypothèse standard d'un angle de 

diffusion (un angle qui quantifie la manière dont la chaleur se répand à partir d'une source de 

chaleur dans un matériau (figure 2)) de 45 degrés largement utilisée dans l’état de l’art pour 

calculer la surface effective 𝐴eff (Eq. (3)) qui réfère à la taille de la zone à travers laquelle la 

chaleur est dissipée dans le semi-conducteur [4], bien que pratique, n'est pas toujours adaptée, 

en particulier dans des configurations multicouches où les propriétés comme la conductivité 

thermique et l'épaisseur des couches varient. Une méthode plus précise est donc nécessaire pour 

capturer les variations réelles et assurer une modélisation fidèle de la dissipation thermique dans 

ces structures multicouches complexes.  

                                             𝑅𝑡ℎ = ∫
1

𝜆⋅𝐴eff(𝜃)

𝑑

0
 𝑑𝑧                                                      (1) 

                                            𝐶𝑡ℎ = ∫ 𝑐𝑡
𝑑

0
⋅ ρ ⋅ 𝐴eff(𝜃) 𝑑𝑧                                            (2) 

                               𝐴eff = (𝑎 + 2 ⋅ 𝑑 ⋅ tan(𝜃)) ⋅ (𝑏 + 2 ⋅ 𝑑 ⋅ tan(𝜃))                              (3) 

              

Figure 1 : Exemple de modèle de Cauer [5].      Figure 2 : Diffusion de la chaleur dans une couche [4]. 

2.2. Principe de la Méthode Proposée 

L'objectif principal de notre méthode dans le cas présenté ici avec une seule puce (figure 3) 

est de déterminer précisément l'angle de diffusion, en se basant sur les valeurs de résistance 

thermique 𝑅𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀 (Eq. (4)) obtenues de la simulation FEM pour ensuite calculer la capacité 

thermique 𝐶𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀 (Eq. (2)). Cette approche est essentielle pour analyser le comportement 

thermique intrinsèque de la puce dans un contexte isolé. Nous commençons par extraire les 

variations de température à partir des simulations FEM de chaque couche, formant ainsi un 

vecteur de température en fonction de la distance (figure 3). 

Le programme fonctionne par itérations, segmentant chaque couche en plusieurs surfaces 

pour calculer la température moyenne  𝑇𝑀𝑜𝑦𝑒𝑛𝑛𝑒_𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é𝑒 pour chacune. À partir de ces données, 

il calcule la résistance thermique 𝑅𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀 pour chaque surface, formant un vecteur de 

résistances thermiques. L'étape suivante consiste à calculer l'angle de diffusion géométrique 
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𝜃𝐹𝐸𝑀  (Eq. (5)) associé à chaque résistance. La variation de  𝜃𝐹𝐸𝑀  en fonction de 𝑅𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀 est 

illustrée par la courbe rouge de la figure 4. 

Nous identifions ensuite l'ensemble des angles analytiques 𝜃 (Eq. (1)), qui permet de 

retrouver les valeurs de résistance thermique calculées à partir de la simulation FEM ( 𝑅𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀) 

afin de tracer la courbe en bleu (figure 4). La valeur de l’angle sélectionné est calculée par 

minimisation de l’erreur entre les courbes FEM et analytiques et optimisée par augmentation 

du nombre d'itérations, pour une précision maximale.  

   
Figure 3 : schéma représentatif de la variation          Figure 4 : Détection de l’angle de                     

de la température en fonction de la distance                                   Diffusion  

                                         𝑅𝑡ℎ_𝐹𝐸𝑀 =
𝑇𝑚𝑜𝑦−𝑇𝑚𝑜𝑦_𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙é𝑒

𝑃
                                 (4) 

                                        𝜃𝐹𝐸𝑀 = tan−1 (
Distancecalculer−𝑎

2.𝑑
)                                (5) 

En présence de couplage thermique, où une puce adjacente affecte thermiquement la puce 

cible, l'approche de modélisation doit être ajustée. On suppose que l'angle de diffusion du côté 

non affecté par le couplage reste identique à celui obtenu sans couplage. L'angle du côté affecté 

par le couplage thermique est quant à lui modifié en raison de l'influence thermique mutuelle 

qui réduit cet angle de diffusion [6]. Les mêmes principes de la méthode établie précédemment 

sont appliqués, mais avec un seul angle variable (𝜃𝑐𝑜𝑢𝑝𝑙) et un angle fixe déterminé lors d'une 

simulation antérieure (𝜃𝑠𝑒𝑙𝑓), nous obtenons ainsi une nouvelle expression pour la surface 

effective en situation de couplage thermique (𝐴𝑒𝑓𝑓_𝑐𝑜𝑢𝑝𝑙) (Eq. (6)). 

𝐴𝑒𝑓𝑓_𝑐𝑜𝑢𝑝𝑙 = (𝑎 + 𝑧 ⋅ tan(θ𝑠𝑒𝑙𝑓) + 𝑧 ⋅ tan(θ𝑐𝑜𝑢𝑝𝑙))(𝑏 + 𝑧 ⋅ tan(θ𝑠𝑒𝑙𝑓) + 𝑧 ⋅ tan(θ𝑐𝑜𝑢𝑝𝑙)) (6) 

2.3. Résultats de Simulation  

Dans une simulation COMSOL 3D configurée pour émuler un environnement 2D, nous 

avons attribué une profondeur uniforme aux différentes couches et modélisé deux puces 

adjacentes espacées de 4 mm sur une carte électronique de puissance (figure 6), en utilisant les 

propriétés matérielles définies dans le tableau 1. Un système de refroidissement fixe la 

température de la semelle à 25 °C, et chaque puce dissipe une puissance de 50W dans un 

environnement à température ambiante de 25 °C. En appliquant notre méthode de modélisation, 

nous visons à tracer le modèle nodal RC de Cauer afin de déterminer l'évolution de la 

température de la couche supérieure des puces (Tj). Cette approche est comparée à une 

simulation COMSOL similaire, mais cette fois avec une analyse transitoire pour étudier les 

variations de température au cours du temps, et à un cas utilisant un angle de diffusion prédéfini 

de 45 degrés, pour évaluer la précision de notre méthode dans la prédiction de la température.  
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Couches 

 

 

Épaisseur 

(𝜇𝑚) 

 

Conductivité 

thermique 

(
𝑊

𝑚⋅𝐾
) 

Capacité thermique 

volumique 

(
𝑀𝐽

𝑚3⋅𝐾
) 

 

Sic 60 160 1.725789 

Cuivre 35 380 3.4265 

TIM 100 1.3 2 

Aluminium 1600 210 2.45 

Tableau 1 : Paramètres Pour Chaque Couche 

 

         

         Figure 5 : Comparaison des profils de                       Figure 6 : Simulation Comsol            

Température : Modèle thermique, COMSOL et 45° 

L'analyse des résultats de la figure 5 montre que la courbe générée par le modèle Cauer 

diffère légèrement de celle produite par COMSOL, particulièrement durant le régime 

transitoire, où nous observons une erreur acceptable lors de la montée de température mais qui 

s'accentue lors de la descente. Cette différence provient certainement d’une trop grande 

approximation des capacités thermiques du modèle Cauer. En termes de température maximale, 

notre modèle présente une erreur d'environ 5%. En comparaison, le modèle utilisant un angle 

de diffusion fixe à 45 degrés affiche une performance inférieure, avec une erreur estimée à 10% 

par rapport aux résultats COMSOL, soulignant l'importance d'une estimation précise de l'angle 

de diffusion. Bien que notre modèle de Cauer soit généralement fiable, ces divergences 

indiquent une marge pour des améliorations futures, surtout pour des applications exigeant une 

haute précision thermique. Il est à noter également que le modèle Cauer proposé devient 

complexe à construire dans un cas 3D. Il est nécessaire d'effectuer une simulation 2D dans 

chaque section pour extraire les angles de diffusion permettant de calculer la résistance 

thermique en 3D. 

3. L'Approche ARX (AutoRegressive with eXogenous inputs model)  

   L'approche ARX est issue de la théorie du contrôle et de l'analyse des systèmes. Elle est 

conçue pour modéliser la relation dynamique entre les entrées 𝑢 (variables exogènes) et les 

sorties 𝑦 d'un système en rajoutant une perturbation extérieure souvent supposée être un bruit 

blanc 𝑒, en tenant compte des influences passées de la sortie et des entrées actuelles et passées. 

La formule générale d'un modèle ARX (Eq. (7)) peut être exprimée comme suit [7] : 
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                      𝑦[𝑘] = −∑ 𝑎𝑖𝑦[𝑘 − 𝑖]
𝑛𝑎
𝑖=1 + ∑ 𝑏𝑖𝑢[𝑘 − 𝑖 − 𝑛𝑘 + 1]𝑛𝑏

𝑖=1 + 𝑒[𝑘]                       (7)    

       La variable 𝑦[𝑘] représente la valeur de la variable 𝑦 à l’instant 𝑘. Δt, où Δt est un pas de 

temps constant. Les termes 𝑛𝑎, 𝑛𝑏, et 𝑛𝑘 sont des entiers qui définissent respectivement l'ordre 

autorégressif, l'ordre exogène, et le délai d'entrée-sortie dans un modèle de système dynamique. 

Les paramètres 𝑎𝑖et 𝑏𝑖 sont les coefficients autorégressifs et exogènes du modèle. 

      Dans le contexte de l'électronique de puissance, et plus précisément pour la modélisation 

thermique d'une puce électronique, nous pouvons conceptualiser le problème en termes de 

modélisation ARX, où l'excitation ou l'entrée 𝑢 est représentée par la puissance P dissipée par 

la puce et la sortie 𝑦 est la température T que nous cherchons à prédire. 

                       𝑇[𝑘] = −∑ 𝑎𝑖𝑇[𝑘 − 𝑖]
𝑛𝑎
𝑖=1 + ∑ 𝑏𝑖𝑃[𝑘 − 𝑖 − 𝑛𝑘 + 1]𝑛𝑏

𝑖=1 + 𝑒[𝑘]                    (8) 

      Pour déterminer les paramètres inconnus 𝑎𝑖 et 𝑏𝑖 du modèle ARX, nous pouvons reformuler 

l'équation du système sous une forme matricielle qui lie les vecteurs de température et de 

puissance en watts à travers une série de coefficients qui doivent être estimés. 

 

[

𝑇[1]

𝑇[2]
⋮

𝑇[𝑁]

] = [

𝑇[0] ⋯ 𝑇[−𝑛𝑎 + 1]

𝑇[1] ⋯ 𝑇[−𝑛𝑎 + 2]
⋮ ⋱ ⋮

𝑇[𝑁 − 1] ⋯ 𝑇[𝑁 − 𝑛𝑎]

|

𝑃[0 − 𝑛𝑘] ⋯ 𝑃[−𝑛𝑘 − 𝑛𝑏 + 1]

𝑃[1 − 𝑛𝑘] ⋯ 𝑃[1 − 𝑛𝑘 − 𝑛𝑏 + 1]
⋮ ⋱ ⋮

𝑃[𝑁 − 1 − 𝑛𝑏] ⋯ 𝑃[𝑁 − 𝑛𝑘 − 𝑛𝑏]

] .

[
 
 
 
 
 
−𝑎1

⋮
−𝑎𝑛𝑎

𝑏1

⋮
−𝑏𝑛𝑏 ]

 
 
 
 
 

+ [

𝑒[1]

𝑒[2]
⋮

𝑒[𝑁]

]        (9) 

          Dans notre contexte, la matrice de données, qui incorpore les variations de température 

et de puissance, peut être condensée dans une forme simplifiée Φ et Ω  représente le vecteur 

des paramètres inconnus du système. Pour résoudre et trouver les valeurs optimales de Ω , nous 

employons la méthode des moindres carrés (Eq. (11)). Cette technique d'optimisation est bien 

établie pour minimiser l'erreur quadratique entre les données observées et celles prédites par 

notre modèle. 

                                              𝑇 =  Φ. Ω +  𝑒                                                    (10) 

                                Ω̂ = (Φ(𝑇, 𝑃)𝑇Φ(𝑇, 𝑃))
−1

Φ(𝑇, 𝑃)𝑇𝑇                            (11) 

3.1. Implémentation du Modèle ARX pour la Prédiction Thermique des Semi-

Conducteurs 

Pour calibrer notre modèle ARX, nous soumettons le semi-conducteur à un profil de 

puissance menant à sa température maximale puis à son retour à l'équilibre thermique. Cette 

séquence sert d'entrée pour notre modèle 𝑃𝑒[𝑘], avec la réponse en température comme sortie 
𝑇𝑒[𝑘]. Une étape de validation suit, utilisant un nouveau profil de puissance 𝑃𝑣[𝑘], différent du 

premier, qui sollicite la puce sur plusieurs points de fonctionnement. Les prédictions de 

température de notre modèle 𝑇𝑣[𝑘] sont alors comparées aux températures attendues, permettant 

d'évaluer sa capacité à généraliser et à prédire précisément les températures. Il est à noter que 

d'autres variables, telle que la température de la semelle, peuvent également être intégrées si 

besoin en tant qu'entrées supplémentaires, offrant ainsi une modélisation plus précise.  

Le processus de développement de notre modèle ARX commence par le traitement des 

données d'entraînement, où nous ajustons les données de température et de puissance en 

soustrayant la température ambiante pour nous concentrer sur la variation de température de la 

puce.  
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Nous définissons ensuite les intervalles des paramètres autorégressifs 𝑛𝑎 et exogènes 𝑛𝑏, 

allant de 1 jusqu'aux valeurs maximales prédéfinies 𝑁𝑎 et 𝑁𝑏, et le délai 𝑛𝑘 variant de 0 à 𝑁𝑘. 

Pour chaque triplet possible de ces paramètres, nous calculons une solution Ω et sélectionnons 

le triplet qui offre le meilleur ajustement (fit) (Eq. (12)) entre la température prédite 𝑇𝐴𝑅𝑋_𝑒  et 

la température réelle observée 𝑇𝑒[𝑘]. En tenant compte des bruits de mesure on utilise une 

méthode de régularisation via la décomposition en valeurs singulières SVD. 

Après avoir choisi le modèle initial, nous entamons la phase de validation. Durant cette 

étape, nous appliquons le modèle sélectionné pour prédire la température 𝑇𝐴𝑅𝑋_𝑣 en fonction 

d'une nouvelle série de données d'entrée. Cela nous permet de vérifier si le modèle est capable 

de généraliser au-delà des données d'entraînement et d'éviter le surajustement en se basant 

uniquement sur le fit, qui pourrait amener à un bon ajustement sur les données d'entraînement 

mais une performance médiocre sur les données de validation. Si nous identifions un 

surajustement ou un mauvais ajustement durant la validation, nous revenons à l'étape de 

définition des paramètres, ajustant le nombre de ces derniers pour améliorer la généralisation 

du modèle (figure 7). Cette boucle itérative est guidée à la fois par la qualité de l'ajustement ou 

par le critère d'information d'Akaike (AIC), nous aidant à équilibrer la complexité du modèle 

et la précision de la prédiction. 

                                            𝑓𝑡̂ = 100 (1 −
|𝑦−𝑦̂|

|𝑦−mean(𝑦)|
)                                           (12) 
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Figure 7 : Processus Itératif de Développement et de Validation du Modèle ARX 
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3.2. Intégration du Modèle ARX : Analyse Combinée des Simulations FEM et Validation 

Expérimentale 

3.2.1. Simulation FEM pour la Validation du Modèle ARX 

Pour la première phase d'application du modèle ARX, nous nous appuyons sur des 

simulations COMSOL préalablement réalisées. L'objectif est de mettre au point un modèle 

ARX qui prédit la température en fonction de la puissance de la puce. La puissance dissipée par 

la puce est utilisée en tant qu'entrée du modèle, et la sortie est définie par la température 

moyenne de la couche superficielle, simulant ainsi la température de jonction. 

  

Figure 8 : Comparaison des profils de température : Modèle thermique, COMSOL et 45° et ARX 

 La comparaison avec les résultats précédents (figure 8) démontre l'efficacité supérieure de 

l'ARX à simuler les dynamiques thermiques par rapport aux modèles RC traditionnels (Ici on 

utilise l’dentification aussi pour la validation), assurant des prédictions précises des 

températures pour les semi-conducteurs. 

3.2.2. Phase Expérimentale : Validation du Modèle ARX en Conditions Réelles 

Dans notre configuration expérimentale, nous utilisons deux cartes électroniques, chacune 

contenant quatre puces SiC UJ4SC075011B7S disposées en deux paires parallèles, formant 

ainsi un bras d'onduleur. Ces cartes sont connectées pour créer un pont en H, où la distance 

variable entre les puces sur les deux cartes nous permet d'explorer l'effet du couplage thermique. 

On s'attend à observer des variations de température en fonction de cette distance (figures 9/10). 

L'élément clé de notre expérimentation est l'utilisation de capteurs de température à 

coefficient de température négatif (CTN) placés sur chaque carte proche de la puce SiC. Ces 

capteurs fournissent des données de température, essentielles pour l'utilisation du modèle ARX 

dans l'identification des caractéristiques thermiques des puces. 

Pour simuler des conditions opérationnelles réalistes, nos composants SiC sont soumis à un 

courant maximal de 60A et commandés en PWM, avec une charge inductive dans une 

configuration de pont en H permettant l'inversion de la polarité (figure 11). Cette configuration 

utilise une source de tension continue de 20V et une fréquence de commutation de 15 kHz.  

En plus de la configuration expérimentale décrite, nous appliquons deux profils distincts 

pour l'entraînement et la validation du modèle ARX. Ces profils, basés sur les mêmes principes 

expliqués précédemment, sont employés pour estimer la température mesurée par les capteurs 

CTN à partir des données de puissance appliquée aux puces. 
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          Figure 9 : Carte 1 avec puces éloignées.                Figure 10 : Carte 2 avec puces proches 

 

       Figure 11 : Schéma électrique du pont en H. 

  

             Figure 12 : Identification du modèle ARX.              Figure 13 : Validation du modèle ARX.  

D'après l'analyse des figures 9 et 10, il est clair que la carte avec des puces plus rapprochées 

présente un point chaud significativement plus élevé par rapport à l'autre carte, avec une 

différence de température d'environ 20°C. Les figures 12 et 13, qui illustrent la variation de la 

température en fonction du temps pour les deux capteurs CTN selon les profils de puissance 

utilisés durant les phases d'entraînement et de validation, confirment également cette 

augmentation de température. 
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L'application de l'identification du modèle ARX, en tenant compte des bruits de mesure et 

en recourant à une méthode de régularisation via la décomposition en valeurs singulières (SVD) 

pour la régularisation de la matrice Φ amène à des résultats prometteurs. Après la 

décomposition SVD, Φ est exprimée comme le produit de trois matrices : U, Σ et 𝑉𝑇, où U et 

V sont des matrices orthogonales contenant les vecteurs propres, et Σ est une matrice diagonale 

composée des valeurs singulières de Φ. Les valeurs singulières dans la matrice Φ sont classées 

par ordre décroissant, les valeurs singulières plus faibles tendent à correspondre au bruit. En 

ajustant ces dernières à zéro, on peut filtrer le bruit et affiner la matrice Φ  

Nous avons obtenu un ajustement presque parfait, proche de 100 %, pour la phase 

d'entraînement et d'environ 96 % pour la phase de validation. Ces résultats démontrent 

l'efficacité du modèle ARX pour estimer avec précision la température de jonction, sans avoir 

une connaissance approfondie des propriétés physiques et thermiques des matériaux, 

simplement à partir de mesures. Cette précision élevée souligne la pertinence du modèle ARX 

dans le contexte de l'électronique de puissance. 

4. Conclusion  

Cette étude a bien illustré l'efficacité du modèle ARX dans la modélisation de la température 

des semi-conducteurs WBG, en s'appuyant sur des simulations FEM et des expérimentations 

pratiques. L'utilisation de profils de puissance spécifiques pour l'entraînement et la validation  

renforce la précision du modèle, surtout dans le contexte expérimental. Les résultats démontrent 

que le modèle ARX, complété par une méthode de régularisation, offre des prédictions précises 

et fiables, surpassant dans notre cas les modèles thermiques RC traditionnels. Cette recherche 

contribue à la modélisation thermique en électronique de puissance, offrant une méthode viable 

pour estimer la température sans connaissance détaillée des propriétés matérielles. 
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Résumé - En imagerie, la résolution spatiale est limitée par le montage instrumental (échan-
tillonage ou diffraction). Plusieurs méthodes ont été développées pour dépasser ces limites, en
particulier en microscopie à fluorescence. Ici, l’objectif est de mettre en place dans le cadre de
l’imagerie thermique des techniques du traitement de l’image indispensables à toute implémen-
tation de méthodes de super résolution. En particulier sont développées dans cet articles des
considérations sur la déconvolution dans le cadre de mesures en thermotransmittance.

Nomenclature

PSF Point Spread Function
MTF Modulation Transfer Function
bSIM blind Structured

Illumination Microscopy
λ Longueur d’onde

Γ Transmittance
ν fréquence spatiale
f fréquence temporelle
κ Coefficient de thermotransmittance
νe fréquence spatiale d’échantillonage

1. Introduction

La mesure de thermotransmittance sur des objets semitransparents a récemment été
développée dans notre équipe. Cette technique en étant encore à ses débuts, de nombreuses
méthodes de traitement des données peuvent être appliquées sur les images résultantes
pour en extraire un maximum d’informations. Une piste explorée dans d’autres travaux
de l’équipe [1] est la mesure 3D, une autre est l’amélioration de la résolution 2D.

En effet, notre système de mesure est nécessairement limité en termes de résolution,
que ce soit par des considérations de numérisation ou par des considérations optiques.
Dans le premier cas, il s’agit d’un problème d’échantillonage tel que décrit par Shannon
[2] avec un échantillonage sur 2 dimensions. Dans le second cas, il s’agit d’un problème de
limite de diffraction, tel que décrit par Abbe [3] et Rayleigh [4]. Nous allons ici aborder
des concepts centraux pour une grande partie des méthodes de restauration d’image que
sont la transformée de Fourier et la déconvolution.

Dans ce travail, nous avons effectué des mesures de thermotransmittance au travers
d’un verre borosilicaté sur lequel a été photolithographié un fil d’or de dimensions connues
afin de chauffer localement le matériau. Après caractérisation du système instrumental,
ces mesures ont été traitées via des méthodes de dépliement spectral et de déconvolutions
afin d’obtenir des images mieux résolues et retrouver la largeur de la résistance.

https://doi.org/10.25855/SFT2024-066
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2. Méthode

2.1. Principe de mesure en thermotransmittance

Figure 1 : Schéma de principe

La mesure de thermotransmittance est telle que décrite dans des travaux précédents [5]
avec pour principale différence que la source de chaleur est un fil d’or de 30 µm agissant
comme une résistance. Le montage est représenté en Figure 1. Une partie de l’illumination
incidente créée par un corps noir, est transmise par l’échantillon. Elle est détectée par une
caméra (InSb FLIR modèle SC7500) équipée d’un objectif de grandissement ×2, un pixel
image représentant 15 µm. Le fil est alimenté en courant par un signal de fréquence fI .

Le signal ainsi mesuré est la somme du signal transmis et de l’émission propre du
matériau. Afin d’extraire uniquement le signal transmis, la caméra est synchronisée avec
un hacheur optique de telle sorte que la fréquence de la caméra soit 2 fois plus grande
que celle du hacheur fC . Cette méthode permet de mesurer l’émission propre seule, puis
l’ensemble et donc de pouvoir en déduire la différence à condition que le temps entre
ces deux acquisitions soit beaucoup plus faible que le temps caractéristique associé aux
variations thermiques du matériau. Cette paire de mesures est répétée 20 fois pour chaque
« instant » ce qui donne une image moyenne associée. Le tout est ensuite répété un
grand nombre de fois avec un temps entre deux séries de mesure donné afin d’obtenir un
échantillonage satisfaisant de la variation temporelle du signal. Enfin, la transformée de
Fourier temporelle est calculée pour chaque pixel de la série d’images, pour extraire la
composante à la fréquence fT . fT étant la fréquence du signal thermique imposée par fI
la fréquence du courant dans le fil, telle que fT = 2fI . Nous mesurons ainsi une variation
de transmittance ∆Γ, qui est reliée à la variation de température ∆T via l’équation :

∆Γ

Γ0

= κ∆T (1)

Les paramètres Γ0 correspondant à la transmittance de référence à température am-
biante, et κ le coefficient de thermotransmittance spécifique au matériau à la longueur
d’onde de mesure (λ = 3.3 µm, κ(λ) = 5.2× 10−4 K−1).

Pixel pitch 30 µm
Distance réelle inter-pixels 15 µm
Temps d’intégration 200 µs
Fréquence caméra 175Hz
Fréquence hacheur 85Hz

Fréquence courant 10mHz
Amplitude de modulation I 90mA
Temps entre 2 séries d’acquisition 2.5 s
Nombre d’images par acquisition 40
Nombre de séries d’acquisitions 800

Tableau 1 : Paramètres associés à la mesure

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

378



2.2. Principe de déconvolution et mesure de la PSF

Une méthode classique afin de reconstruire la source d’une mesure en traitement
d’image et du signal est la déconvolution. Le système est modélisé par une boîte noire
linéaire avec pour entrée l’échantillon d’intérêt et en sortie l’image effective. Il peut être
décrit par l’équation y(r) = PSF (r)⊗ x(r) + ϵ(r) avec r les coordonnées spatiales, y(r)
la mesure, x(r) l’objet réel et ϵ(r) un bruit de mesure. L’opérateur ⊗ correspond au pro-
duit de convolution 2D. PSF (r) est la fonction d’étalement du point (PSF en Anglais)
modélisant le système de mesure, il s’agit de la réponse impulsionnelle spatiale (2D voire
3D) (h(t) sur des signaux 1D temporels).

Pour déconvoluer l’image, il est donc nécessaire de mesurer la PSF. Plusieurs méthodes
existent selon le contexte, par exemple via la mesure de la réponse du système à une
impulsion spatiale (i.e. un point) ou à un échelon. La méthode ici utilisée est différente de
ces exemples car elle ne se base pas sur une unique mesure d’un échelon ou dérivée mais
plutôt d’une série de mesures. Elle consiste à tracer la réponse en fréquence spatiale d’une
série de signaux périodiques connus, ce qui a pour avantage de ne pas avoir à mesurer une
impulsion de Dirac difficile à mettre en œuvre. Pour ce faire, une mire de calibration type
USAF 1951 (Figure 2a) a été utilisée. Il est à noter que ces mesures de PSF sont différentes
du système dans le sens où les motifs de la mire ne sont pas chauffés contrairement à
l’objet étudié, mais les autres paramètres sont suffisamment proches (même focale, même
montage optique, etc.) pour que la PSF reste valable.

Pour chaque fréquence spatiale ν de la mire selon une direction, nous avons me-
suré la visibilité du signal définie comme un rapport d’intensités pour obtenir la fonc-
tion de réponse à des signaux carrés parfois nommée CTF (Contrast Transfer Function)
CTF (ν) = Imax(ν)−Imin(ν)

Imax(ν)+Imin(ν)
. Après ajustement via la formule de Coltman [6], on obtient

la MTF (Modulation Transfer Function) selon la direction des mesures, similaire à un
diagramme de Bode en amplitude.

F{PSF}(ν) = MTF (ν) =
π

4

(
CTF (ν) +

CTF (3ν)

3
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Figure 2 : Mire de calibration utilisée, réponse impulsionnelle et fonction de transfert
obtenues, pour une résolution de 15 µm/pixel

Pour obtenir la MTF 2D, on suppose la réponse du système symétrique par rotation.
Cette dernière correspond au module de la transformée de Fourier 2D spatiale de la PSF,
modélisant le système optique comme un filtre en fréquences spatiales pour chaque direc-
tion. Les images ainsi obtenues sont représentées en Figure 2b et 2c. Ce filtre est passe-bas
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pour tout montage optique, avec une fréquence de coupure correspondant à la limite de
diffraction si le critère de Shannon est respecté. Mais il peut aussi contenir d’autres in-
formations associées au montage, en particulier les éventuelles aberrations auquel cas
l’hypothèse de symétrie n’est souvent plus valable. Il est tout de même notable que cette
hypothèse de symétrie n’est pas strictement nécessaire et est faite à la fois par simplicité
et pour rester généraliste. Alternativement, il est aussi possible soit de répéter les mesures
selon plusieurs angles différents soit de ne garder que la MTF 1D selon l’axe de la ligne,
la réponse n’étant plus impulsionnelle mais linéique.

3. Résultats

3.1. Mesure d’origine
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Figure 3 : Images démodulées pour ∆Γ et ∆T avec un signal émis par la résistance à la
fréquence fT = 20mHz. 3b et 3d sont les moyennes du signal selon la normale au fil.

Dans un premier temps, nous avons acquis la cartographie de transmittance. La figure
3a la représente incluant le fil ainsi que le champ de transmission. La ligne métallique
étant opaque, seules les valeurs dehors de la résistance peuvent être utilisées pour l’analyse
thermique. La cartographie de température (Figure 3c) est ensuite déduite via l’équation
1. Les profils de transmittance et de température (Figure 3b et 3d) en fonction de la
distance par rapport au fil sont moyennés sur 250 pixels selon sa normale. Dans la suite,
les traitements ont été testés sur les deux images, mais se sont avérés généralement plus
satisfaisant avec la mesure de transmittance.

3.2. Filtrage

Le passage dans l’espace de Fourier montre clairement qu’étant donné la symétrie du
système, l’information utile associée au système effectivement mesuré est essentiellement
contenue selon une droite (visible sur le logarithme de la transformée, Figure 4a)
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Figure 4 : Logarithme du module de la transformée de Fourier spatiale pour ∆T

Il met aussi en avant certains défauts liés à la mesure, notamment un signal à la
fréquence spatiale νe

4
selon l’axe horizontal, avec νe =

1
15

µm−1 la fréquence d’échantillon-
nage (νe

4
= 1.67×104 m−1). L’origine de ce défaut n’est toujours pas connue, et n’apparaît

clairement qu’après l’étape de démodulation (i.e. transformée de Fourier temporelle ap-
pliquée sur chaque pixel), une hypothèse serait que cet artéfact soit lié à la matrice de
CCD. Quelle que soit son origine, ce défaut est le principal obstacle à l’application directe
d’une déconvolution à l’image de thermotransmittance obtenue. Il a été décidé d’utiliser
des filtres fréquentiels afin d’éliminer toute composante n’étant pas associée au système
d’intérêt, ainsi que les basses fréquences.

Par simplicité les filtres sont ici des masques binaires. Un filtrage différent et moins
brusque, type Butterworth ou Tchebychev permettrait d’atténuer les artéfacts crées par
les filtres dans une certaine mesure.

3.3. Dépliement spectral

L’image obtenue via le logarithme de la transformée de Fourier discrète 2D (Figure
4a) montre la présence d’un repliement spectral, mis en évidence sur l’image Figure 4b.
Il s’agit de 2 bandes hautes fréquences sur l’axe y parallèle avec le signal fréquentiel
principal. La résistance n’étant pas alignée à la matrice de pixels, il est possible de replacer
numériquement les repliements spectraux afin de retrouver une information plus haute
fréquence, et donc une meilleure résolution. Le nombre de pixels dans l’espace de Fourier
passe ici de 256×320 à 256×460, pour le même pas fréquentiel (un « pixel » correspondant
à ∆ν = 1

∆y(N−1)
= 209m−1 avec N = 320, ∆y = 15 µm la dimension du pixel dans l’espace

réel). Donc, après transformée inverse (Figure 4c) ∆y2 =10.4 µm.

3.4. Déconvolutions

Il existe plusieurs méthodes de déconvolution en imagerie, parmi lesquelles nous avons
décidé d’utiliser les algorithmes de Richardson-Lucy et Wiener. Ces méthodes sont implé-
mentées grâce aux fonctions Matlab deconvlucy et deconvwnr sur l’image obtenue via
les traitements précédents (Figure 5a). À titre de comparaison, la déconvolution via la
division directe dans l’espace de Fourier a aussi été calculée selon F−1

{
|F{∆T (r)}(ν)

MTF (ν)+ϵ
|
}

avec
ϵ une valeur arbitraire faible d’offset. À l’exception de ϵ, cette méthode est équivalente
à la solution au sens des moindres carrés. Similairement, la méthode du filtre de Wiener
peut être décrite via l’opération dans l’espace de Fourier F−1

{
F{∆T (r)}(ν)·MTF (ν)

|MTF 2(ν)+µD2|

}
avec

µ un paramètre de régularisation et D un filtre gradient.
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(a) Transformée inverse de la Figure 4c,
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0 0.5 1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5

·10−3

0

0.5

1

1.5

2

2.5

3

3.5

·10−3

distance (m)

di
st

an
ce

(m
)

−2

−1

0

1

2

3

∆
T

(c) Filtrage et déconvolution,
via Wiener.
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(d) Filtrage et déconvolution,
via Transformées de Fourier.

Figure 5 : Images obtenues par dépliement et déconvolution des cartographies de ∆T via
les différentes méthodes. Dimensions 256× 460, 1 pixel représentant 15× 10.4 µm2.
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Figure 6 : Profil des différentes méthodes de déconvolution pour ∆Γ et ∆T . Dans les deux
cas chaque méthode est séparée de la précédente par un offset pour la lisibilité. Dans le
cas de la mesure sur ∆T , la résistance correspond au pic principal du signal. Pour ∆Γ la
résistance correspond sur le signal haute fréquence au creux entre les pics.

Origine Filtrée RLD Wiener Division TF
∆Γ 40 µm 30 µm 30 µm 30 µm 80 µm
∆T 50 µm 20 µm 10 µm 10 µm 90 µm

Tableau 2 : Mesures de la largeur de la résistance pour les différentes méthodes
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Pour la valeur de transmittance, la largeur à mi-hauteur pour le signal filtré et les
méthodes de déconvolution est de 3 pixels, ce qui correspond à 30 µm. Elle correspond
bien à la dimension réelle de la résistance produite par photolithographie. En prenant cette
moyenne, le filtrage haute fréquence permet déjà de distinguer le fil, même si le rapport
signal à bruit reste faible. Les méthodes de Richardson-Lucy et Wiener permettent donc
elles aussi de bien retrouver la largeur attendue. Pour la valeur de température, la largeur
à mi-hauteur est de 1 à 2 pixels, ce qui est inférieur à la valeur attendue. La division par
la valeur moyenne Γ0 (Eq. 1) semble être à l’origine de cette erreur.

Le principal problème ici de la déconvolution est qu’il est difficile d’obtenir une mé-
thode conciliant la mesure de composantes basse fréquence et hautes fréquences en même
temps. Les signaux thermiques sont souvent essentiellement basse fréquence dû à la nature
diffusive du phénomène sous-jacent et cette information basse fréquence reste primordiale.
La déconvolution a pour défaut d’être très sensible au bruit et donc a tendance à noyer
le signal basse fréquence dans du bruit amplifié, il est donc difficile de concilier les deux.
La méthode utilisée ici consistant à filtrer les hautes et basses fréquences pour les trai-
ter séparément est une première approche pour séparer la question des discontinuités du
matériau des autres effets observés mais reste une solution au cas par cas, sachant que ce
filtrage lui-même ajoute d’autres artéfacts de reconstruction.

4. Discussion

4.1. Dépliement spectral

Les problèmes de repliement spectral en image comme en signal sont généralement
associés à un mauvais choix du système d’acquisition et en particulier de la dimension
de son échantillonneur par rapport aux dimensions résolvables par le système analogique,
d’après le théorème de Shannon. Autrement dit, la fréquence de coupure du système
optique devrait être supérieure à la moitié de la fréquence d’échantillonage.

Cependant, pour des mesures de certaines images géométriquement simples (lignes
droites, circuits imprimés) il est possible de retrouver l’information décalée en fréquences
plus simplement que pour un signal 1D, si l’objet n’est pas aligné à la matrice de pixels.
Cette méthode peut donc permettre dans ces conditions d’utiliser une caméra avec un
« pixel pitch » plus large et donc de volontairement sous échantillonner afin de gagner en
performances sur un autre paramètre de la caméra (rapport signal à bruit, coût, etc.).

Il est notable que l’idée d’induire des décalages fréquentiels est utilisée en super réso-
lution comme la Ptychographie de Fourier [7] et la Microscopie à Illumination Structurée
(SIM) [8, 9], à la différence que ce décalage de fréquence est effectué volontairement à
l’entrée du montage optique et non pas par l’échantillonage.

4.2. Mesure de la PSF

Le fait d’obtenir un repliement spectral est aussi un indice que la mesure de la PSF
n’est pas idéale. En effet d’après la MTF mesurée, la fréquence de coupure du système
devrait être inférieure à la fréquence de Shannon et donc aucun aliasing ne devrait être
observé. Ce qui n’est pas le cas pour la mesure de thermotransmittance considérée où
le logarithme de la transformée de Fourier met en avant ce défaut. Il est possible que
la méthode de mesure de la PSF soit un facteur limitant en particulier étant donné les
différences entre la mesure de la PSF en émission propre, avec une mire de calibration
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lithographiée sur un matériau différent, d’épaisseur différente et la mesure de l’image.

5. Conclusion

Plusieurs méthodes ont été mises en œuvre afin d’améliorer la résolution spatiale des
images obtenues via le montage de thermotransmittance. Tout d’abord l’image a été filtrée
spatialement, et un effet de repliement spectral a été compensé. Ensuite les différentes
méthodes de déconvolution ont été appliquées. La méthode de Richardson-Lucy s’avère
ici la plus efficace car elle permet à la fois de distinguer les bords de la résistance et ce
sans créer de gros artéfacts de reconstruction.

Les méthodes de déconvolution pour la mesure quantitative des propriétés thermiques
restent assez difficile à mettre en oeuvre sur des mesures réelles car même si théoriquement
au moins certaines d’entre elles conservent les quantités mesurées, que ce soit la décon-
volution de Wiener ou Richardson-Lucy, leur sensibilité au bruit fait qu’en général il est
très difficile d’aller au delà d’une analyse qualitative des discontinuités d’un échantillon.
En particulier dans la mesure traitée ici le signal d’intérêt principal reste le signal basse
fréquence, et celui-ci est dans l’ensemble dégradé par la déconvolution.

La connaissance de la PSF est un aspect central de la plupart des méthodes de recons-
truction d’image, étant donné qu’elle représente l’effet du système de mesure. Plusieurs
façons de la mesurer existent, allant de la mesure d’un échelon d’intensité, dite « knife
edge » utilisée par exemple en infrarouge par Datcu et al. [10] à diverses mires de test. Il
est donc important de choisir le protocole le plus adapté au contexte expérimental.

6. Perspectives

Pour aller plus loin dans ces travaux, une étape suivante envisagée est d’implémenter
des méthodes d’illumination aléatoire (bSIM/RIM) [8, 9] afin d’aller chercher des plus
hautes fréquences. Cependant, le cumul de ces méthodes avec le montage en thermotrans-
mittance tel qu’utilisé actuellement pose plusieurs difficultés. Il faudrait que chaque série
de 20 images éclairées uniformément deviennent chacune n images éclairées aléatoirement,
tout en possédant un rapport signal à bruit décent. Il est donc probablement nécessaire au
moins dans un premier temps de séparer le problème de thermotransmittance et celui de
super resolution. L’objectif serait alors de commencer par faire de l’illumination aléatoire
en infrarouge soit avec un diffuseur, soit à l’aide de méthodes type flying spot (suggéré
par Burgholzer et al. [11]).

Par la suite, il serait aussi possible de compléter l’information contenue par la PSF
afin d’y ajouter une représentation de la réponse thermique du système. Ce concept de
PSF thermique déjà mentionné par Burgholzer et al. [11, 12] semble très prometteur dans
beaucoup d’applications de reconstruction via méthodes inverses.

Ces méthodes d’illuminations aléatoires font appel à des algorithmes de minimisation,
pour lesquels il est possible par exemple de faire des estimations jointes de plusieurs
paramètres, y compris la PSF (notamment fait par Yeh et al. [13]) ce qui permettrait
aussi d’ajuster d’éventuelles erreurs liées à sa mesure.

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

384



Références

[1] C. Bourgès , “Thermography in semitransparent media based on mid-infrared
thermotransmittance,” thèse de doct., Université de Bordeaux, 2023.

[2] C. Shannon , “Communication in the Presence of Noise,” Proceedings of the IRE,
t. 37, no 1, p. 10-21, 1949. doi : 10.1109/JRPROC.1949.232969.

[3] E. Abbe , “Beiträge zur Theorie des Mikroskops und der mikroskopischen Wahr-
nehmung,” 1873.

[4] L. Rayleigh , “On the theory of optical images, with special references to the
microscope.,” Phil. Mag., 1896.

[5] C. Bourgès , S. Chevalier , J. Maire et al., “Mid-infrared spectroscopic thermo-
transmittance measurements in dielectric materials for thermal imaging,” Ap-
plied Physics Letters, t. 124, no 1, p. 012 202, jan. 2024, issn : 0003-6951. doi :
10.1063/5.0176689. eprint : https://pubs.aip.org/aip/apl/article-
pdf / doi / 10 . 1063 / 5 . 0176689 / 18288566 / 012202 \ _1 \ _5 . 0176689 . pdf.
adresse : https://doi.org/10.1063/5.0176689.

[6] J. W. Coltman , “The Specification of Imaging Properties by Response to a Sine
Wave Input,” J. Opt. Soc. Am., t. 44, no 6, p. 468-471, 1954. doi : 10.1364/JOSA.
44.000468. adresse : https://opg.optica.org/abstract.cfm?URI=josa-44-
6-468.

[7] G. Zheng , C. Shen , S. Jiang et al., “Concept, implementations and applications
of Fourier ptychography,” Nature Reviews Physics, t. 3, p. 207-223, 3 fév. 2021,
issn : 2522-5820. doi : 10.1038/s42254-021-00280-y.

[8] E Mudry , K Belkebir , J Girard et al., “Structured illumination microscopy using
unknown speckle patterns,” Nature Photonics, t. 6, p. 312-315, 5 2012, issn :
17494885. doi : 10.1038/nphoton.2012.83. adresse : https://www.nature.
com/articles/nphoton.2012.83.

[9] J. Min , J. Jang , D. Keum et al., “Fluorescent microscopy beyond diffraction limits
using speckle illumination and joint support recovery,” Scientific Reports, t. 3,
p. 2075, 1 2013, issn : 20452322. doi : 10.1038/srep02075. adresse : https:
//www.nature.com/articles/srep02075.

[10] S. Datcu , “Focal plane array infrared camera transfer function calculation and
image restoration,” Optical Engineering, t. 43, p. 648, 3 2004, issn : 0091-3286.
doi : 10.1117/1.1645846.

[11] P. Burgholzer , T. Berer , M. Ziegler et al., “Blind structured illumination as ex-
citation for super-resolution photothermal radiometry,” Quantitative InfraRed
Thermography Journal, t. 17, p. 268-278, 4 2020, issn : 21167176. doi : 10.1080/
17686733.2019.1655247. adresse : https://www.tandfonline.com/doi/full/
10.1080/17686733.2019.1655247.

[12] P. Burgholzer , M. Thor , J. Gruber et al., “Three-dimensional thermographic ima-
ging using a virtual wave concept,” Journal of Applied Physics, t. 121, 10 mars
2017, issn : 0021-8979. doi : 10.1063/1.4978010.

[13] L.-H. Yeh , S. Chowdhury , N. A. Repina et al., “Speckle-structured illumination
for 3D phase and fluorescence computational microscopy,” Biomedical Optics
Express, t. 10, p. 3635, 7 2019, issn : 2156-7085. doi : 10.1364/boe.10.003635.
adresse : https://opg.optica.org/abstract.cfm?URI=boe-10-7-3635.

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

385



Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

386



Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

Thème 5

Thermique appliquée

Caractérisation du biotope dû à la condensation dans un échangeur air-sol (EAHE) pour analyser
le risque sanitaire . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 389

Modélisation numérique et caractérisation des transferts thermo-hydriques lors de la cuisson de
gâteaux . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 397

Corrélations technico-économiques pour la modélisation d’un système de trigénération pour bâti-
ments. Application sur le campus de l’Université Paris Nanterre . . . . . . . . . . . . . . . . . 405

Evaluation de l’intensification du transfert de chaleur dans une unité de stockage thermique latent
par l’utilisation d’une géométrie d’échange de type multitube et calandre aileté . . . . . . . . . 413

Influence d’une source interne sur la température de Leidenfrost – application à un écoulement de
type DFFB . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 421

Energy and exergy analysis of building envelope with different sustainable insulation materials . . . 429
Etude par simulation thermique dynamique de l’intégration d’une installation de panneaux aérovol-

taïques sur une maison dite passive. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 437
Comportement thermique des murs en blocs de terre comprimée : comparaison entre simulations

et mesures à l’échelle paroi . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 445
Etude expérimentale de l’échauffement de câbles électriques en fonction de la configuration d’ins-

tallation . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 453
Bâtiments NZEB : Etat des lieux et applicabilité à un bâtiment de bureaux dans le contexte tropical

chaud du Burkina Faso . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 461
Mesure de la conductivité thermique de matériaux isolants bio/géosourcés humides . . . . . . . . . 469
Prédiction des performances thermo-hydrauliques de mini-canaux ondulés obtenus par fabrication

additive . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 477
Thermal measurement campaign in three streets of Strasbourg to study interactions between trees

and facades . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 485
Experimental comparison of a geothermal rainwater tank and other ground-coupled heat exchanger

technologies for passive cooling . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 493

387



Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

388



Caractérisation du biotope dû à la condensation dans 

un échangeur air-sol (EAHE) pour analyser le risque 

sanitaire. 

Geoffroy CHARDOME1*, Véronique FELDHEIM1 

 
1UMONS – Faculté Polytechnique – Service Thermique et Combustion 

Rue de l’Épargne, 56 – 7000 Mons – Belgique 
*(auteur correspondant : geoffroy.chardome@umons.ac.be – geoffroy.chardome@heh.be) 

Résumé - L'étude vise à caractériser le biotope formé par la condensation dans un échangeur air-sol 

(EAHE). Des modélisations numériques 2D et 3D ont été développées pour évaluer le volume et la 

température du biotope, comparés aux conditions de développement des micro-organismes pathogènes. 

La méthodologie inclut la modélisation des transferts de chaleur et de masse ayant lieu dans la partie 

horizontale et la fin du puits, avec validation expérimentale. L'analyse des micro-organismes est réalisée 

par métagénomique ciblée et la présence de bactéries et de fungi pathogènes a été mise en évidence.   

 

Nomenclature 

C capacité thermique massique, J.kg-1.K-1 

T température, °C 

h coefficient de convection, W.m-2.K-1 

Ri nombre de Richardson 

Gr nombre de Grashof 

Re nombre de Reynolds 

Pr nombre de Prandtl 

Nu nombre de Nusselt 

Ra nombre de Rayleigh 

 

 

Symboles grecs 

ρ masse volumique, kg.m-3 

𝜆 conductivité thermique, W.m-1.K-1 

φ densité de flux de chaleur, W.m-2 

ε émissivité 

σ Constante de Stefan-Boltzmann,  

 (5, 67.10−8 W.m−2.K−4) 

Indices et exposants 

ext extérieur 

cond condensat

1. Introduction 

Cette étude se concentre sur la création d'un modèle numérique pour simuler un puits 

canadien, visant à quantifier les condensats produits et leur température pendant certaines 

périodes de l'année. Elle est dans la continuité de travaux précédents qui ont proposé la 

modélisation d’une partie du puits canadien [1] et amélioré le modèle en présentant l’étude 

microbiologique du puits [2]. La technique du puits canadien, intégrée aux systèmes de 

climatisation passive, utilise l'air nécessaire à la ventilation d'un bâtiment en le faisant passer à 

travers des tuyaux enterrés dans le sol, contribuant ainsi à réduire la consommation d'énergie 

en hiver et en été. 

L'objectif de la recherche est d'étudier les condensats dans le puits canadien, en raison du 

risque sanitaire lié au développement de moisissures et de bactéries. La présence de condensats 

stagnants peut potentiellement poser des problèmes microbiologiques, et on souhaite 

déterminer si l'utilisation d'un puits canadien peut entraîner une contamination microbiologique 

de l'air. 

Une modélisation du puits est réalisée pour prendre en compte deux aspects. Premièrement 

l'accumulation de condensats et les transferts de masse, et deuxièmement les effets de 

l'échangeur sur les variations périodiques annuelles des températures. En plus des modélisations, 

une analyse microbiologique du site est réalisée en échantillonnant l'air circulant dans le puits 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-001
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et les condensats, afin de vérifier l'impact sanitaire de cette technique. Plusieurs campagnes 

d'échantillonnage ont été menées, et les échantillons ont été séquencés pour identifier les micro-

organismes pathogènes présents dans le puits canadien. 

2. Dispositif expérimental 

L'installation est implantée sur le Département des Sciences et Technologie de la Haute 

École en Hainaut (HEH) à Mons, en Belgique et est représentée sur la Figure 1.  

 

Figure 1 : Schéma de l’installation monitorée, emplacement des thermocouples et des stations 

d’échantillonnage de l’étude microbiologique (points rouges). 

Le puits canadien, conçu en Polyéthylène Haute Densité (PEHD), se compose d'une entrée 

d’air liée à un puits vertical de 400 mm de diamètre, enfoncé dans le sol jusqu'à une profondeur 

de 1,25 m. Elle est ensuite divisée en deux tuyaux, chacun ayant un diamètre extérieur de 160 

mm, formant un angle pour maintenir une distance de 1 m entre eux, évitant ainsi l’influence 

d’un tuyau sur l’autre. Une pente de 3% est prévue pour faciliter l'évacuation des condensats. 

Le débit d'air de 250 m³.h-1 circule dans le puits, ce qui signifie qu'un débit d'air de 125 m³.h-1 

circule à l'intérieur de chaque tuyau.  

 

 C  𝜆 

 J.kg-1.K-1 kg.m-3 W.m-1.K-1 

Zone non saturée 800 1875 0,625 

Zone saturée 1235 2050 2,475 

Tableau 1 : Caractéristiques physiques du sol 

 La nappe phréatique se situe à une profondeur moyenne de 2,5 m, et le sol est de type 

remblai sablo-caillouteux brunâtre non plastique, dont les caractéristiques sont détaillées dans 

le Tableau 1. 
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3. Modèles numériques et résultats 

La modélisation se divise en deux modèles principaux, et les simulations sont effectuées à 

l'aide du logiciel COMSOL Multiphysics en conjonction avec MATLAB et EXCEL, permettant 

la définition de routines complexes. Le premier modèle vise à évaluer les transferts de chaleur 

et de masse pour caractériser les volumes et températures des condensats qui se forment dans 

le puits au fil du temps. Il examine également l'écoulement de ces condensats pour identifier à 

chaque instant les volumes et les températures des condensats arrivant à la fin du puits.  

Le deuxième modèle principal se concentre spécifiquement sur la fin du puits, où les 

condensats s'accumulent, créant un environnement propice au développement de micro-

organismes. Ce modèle permet de caractériser ce biotope en termes de température et de 

volume, en prenant en compte l'arrivée des condensats du puits et les transferts de masse avec 

l'air de ventilation. Aucun monitoring n’est présent en fin de puits pour des questions 

techniques, mais les résultats obtenus correspondent à des relevés effectués lors de la 

maintenance du puits. 

3.1. Résultats des modélisations de la partie horizontale du puits 

La modélisation de la partie horizontale du puits est détaillée dans [2], c’est pourquoi seuls 

les résultats du modèle validés par les relevés expérimentaux sont présentés ici. Ces résultats 

servent d’entrée au modèle de la fin du puits. Ils donnent pour chaque pas de temps d’une heure, 

le volume et la température des condensats ainsi que la température et l’humidité de l’air qui 

arrivent en fin de puits. 

Les quantités de condensats produites en 2015 et 2016, dont les évolutions sont présentées 

aux Figures 2 et 3, étaient respectivement de 6,49 litres et 31,18 litres. Cela démontre la 

variabilité de la production d'une année à l'autre, expliquant parfois la nécessité d'évacuer 

mécaniquement les condensats du puits lorsque deux années humides se suivent. 

 

Figure 2 : - Quantité de condensats produite pour 

l'année 2015 

Figure 3 : Quantité de condensats produite pour 

l'année 2016 

3.2. Modèle F in du puits 

La complexité de la modélisation de la fin du puits réside dans la nécessité de traiter le 

problème de façon itérative. Les échanges convectifs à la surface des condensats dépendent de 

la hauteur et de la température de ces derniers, qui constituent les sorties du modèle précédent. 

Il est nécessaire d'établir, pour chaque pas de temps, le coefficient d'échange convectif afin de 

déterminer les transferts de masse. Ces transferts influent à leur tour sur la hauteur des 
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condensats et leur température au pas de temps suivant, modifiant ainsi le coefficient d'échange 

convectif. Avec un pas de temps d'une heure sur une période de 13 mois, cela représente 9505 

valeurs à calculer, et autant de maillages différents. Il a donc été nécessaire de créer des modèles 

représentatifs pour certaines géométries, puis d'établir des liens entre eux. Malgré cette méthode 

de résolution simplifiée, les résultats obtenus dépassent largement le niveau de précision requis 

pour cette étude, l'objectif étant de comparer les températures des condensats à celles favorables 

à la croissance des micro-organismes pathogènes identifiés. 

 Le modèle de la fin du puits illustré à la Figure 4 permet de déterminer la température des 

condensats pour chaque pas de temps et différentes hauteurs. Cette température est influencée 

par des échanges conductifs avec le sol entourant le fond du puits, des échanges convectifs avec 

l'air circulant au-dessus des condensats et par leur évaporation. Les condensats, bien que fluides, 

seront considérés comme des solides, car ils ne sont pas en mouvement. Les domaines où 

circule l'air sont exclus du modèle, faisant de l'interface condensats/air une frontière du système. 

3.2.1. Conditions initiales du modèle de la température des condensats en fin de puits 

La température de la matrice du sol a été définie comme étant la température du sol à une 

profondeur d’un mètre le 1er décembre 2014, date du début de la simulation. Elle s'établit ainsi 

à 15,2 °C.  

3.2.2. Conditions aux limites du modèle de la température des condensats en fin de puits 

Les conditions limites du modèle sont représentées sur la Figure 4. 

 

 

Figure 4 : Conditions limites du modèle de la 

température des condensats en fin de puits 

Frontière 1 : interface entre le sol et 

l'environnement extérieur 

𝑛⃗ ∙ (𝜆 ∙ ∇⃗⃗ 𝑇) = 𝜑𝑠𝑜𝑙𝑎𝑖𝑟𝑒 + ℎ𝑠𝑢𝑟𝑓𝑎𝑐𝑒 ∙ (𝑇𝑒𝑥𝑡 − 𝑇)

+𝜀 ∙ 𝜎 ∙ (𝑇𝑒𝑥𝑡
4 − 𝑇4) (1)

 

Frontière 2 : Condition de Dirichlet (Température 

imposée) 

Frontières 3, 4, 5, 6 : Adiabatiques/Symétrie 

Frontière 7 : interface condensats/air, seuls les 

échanges par convection sont considérés 

(Condition de Fourier) 

𝑛⃗ ∙ (𝜆 ∙ ∇⃗⃗ 𝑇) = ℎ𝑐𝑜𝑛𝑑 ∙ (𝑇𝑎𝑖𝑟 − 𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑) (2) 

 

 

Le coefficient de convection hsurface a été considéré comme variable dans les simulations et 

calculé à chaque pas de temps en fonction des caractéristiques thermiques de l'air extérieur à 

Text et de la vitesse du vent. Tair est la température de l’air qui arrive en fin de puits après passage 

dans la partie horizontale du puits et obtenue à l’aide des modélisations de cette dernière.  
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La température des condensats Tcond est dans un premier temps calculée sur base d’un modèle 

conductif pur en négligeant les échanges convectifs à la frontière 7. Une fois Tcond obtenu, il est 

possible de déterminer hcond et de réaliser un calcul itératif pour définir Tcond et hcond. 

3.2.3. Détermination du coefficient de convection à l'interface condensats/air 

Pour déterminer le coefficient de convection hcond à l'interface entre les condensats et l'air 

appliqué à la frontière 7, il est essentiel de préciser si la convection est de type naturel, forcé ou 

mixte. En effet, les faibles vitesses de l'air en fin de puits à l'interface condensats/air, pour 

certaines hauteurs de condensats, exigent la prise en compte des transferts de chaleur par 

convection naturelle ou mixte, et non exclusivement ceux par convection forcée. 

Afin de déterminer quel coefficient d'échange convectif hcond considérer, il est nécessaire 

d'évaluer le nombre de Richardson. Ce dernier représente le rapport entre l'énergie potentielle 

et l'énergie cinétique d'un fluide, reflétant ainsi l'importance de l'effet sur le mouvement du 

fluide. 

𝑅𝑖 =
𝐺𝑟

𝑅𝑒2
 (3) 

Il n'y a pas de frontières physiques nettes entre les différents types de convections définis 

par des valeurs spécifiques du nombre de Richardson. Les deux régimes de convection, 

naturelle et forcée, sont des régimes asymptotiques de la convection mixte. Il est généralement 

acceptable de fixer des valeurs limites du nombre de Richardson en deçà ou au-delà desquelles 

seule la convection forcée ou naturelle est considérée comme responsable de l'écoulement.  

Dans le cadre de cette étude, les conditions suivantes sont appliquées :  

- Ri ≤ 0.1 → convection forcée 

- 0,1 < Ri < 1 → corrélation linéaire entre convection forcée et mixte 

- Ri = 1 → convection mixte 

- 1 < Ri < 10 → corrélation linéaire entre convection naturelle et mixte 

- Ri ≥ 10 → convection naturelle 

En se basant sur ces critères, un seul coefficient de convection est attribué à chaque hauteur 

de condensats pour chaque pas de temps, en utilisant une régression linéaire en fonction du 

nombre de Richardson. Les corrélations employées sont issues de [3]. 

Convection forcée 

Le nombre de Reynolds maximum est donc de 20565 et le nombre de Prandtl est toujours 

supérieur à 0,7. L'écoulement est donc considéré comme laminaire et le nombre de Nusselt peut 

être calculé suivant la relation : 

𝑁𝑢 = 0,664 ∙ 𝑅𝑒0,5 ∙ 𝑃𝑟
1
3   𝑝𝑜𝑢𝑟  {

0,5 < 𝑃𝑟 < 10

𝑅𝑒 < 3 ∙ 105   (4) 

Convection naturelle 

Le coefficient de convection dû à la convection naturelle dépend directement de la différence 

de température entre les condensats et l'air ambiant qui intervient dans le calcul du nombre de 

Grashof. Il est donc nécessaire de choisir une approche itérative qui permet d'ajuster 

progressivement la température des condensats jusqu'à convergence, assurant ainsi la cohérence 

des résultats. Pour calculer le nombre de Nusselt, il est nécessaire de savoir si l’on se trouve 

avec un écoulement laminaire ou turbulent, ce qui est établi par le nombre de Rayleigh. 

𝑅𝑎 = 𝐺𝑟 ∙ Pr  (5) 
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𝑁𝑢 = 0,54 ∙ 𝑅𝑎
1
4   pour   {

105 < 𝑅𝑎 < 107

𝑅é𝑔𝑖𝑚𝑒 𝑙𝑎𝑚𝑖𝑛𝑎𝑖𝑟𝑒
 (6) 

𝑁𝑢 = 0,15 ∙ 𝑅𝑎
1
3   pour   {

107 < 𝑅𝑎 < 3 ∙ 1010

𝑅é𝑔𝑖𝑚𝑒 𝑡𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡
 (7) 

Convection mixte 

Malgré le déplacement mécanique de l'air dans le puits, l'écoulement résultant à l'interface 

condensats/air est limité, surtout avec des hauteurs de condensats entre 15 et 30 cm. La 

coexistence de la convection naturelle et forcée est inévitable, et aucune ne peut être négligée 

au détriment de l'autre. L'évaporation des condensats n’a lieu que si la pression de vapeur 

saturante à la température des condensats est supérieure à la pression de vapeur de l'air. Ce 

phénomène se manifeste principalement lorsque la température des condensats dépasse celle de 

l'air, induisant un flux ascendant par convection naturelle. Ainsi, la convection mixte est 

considérée comme favorable, les forces d'Archimède soutenant l'écoulement vers le haut. 

𝐹1(𝑃𝑟) = 0,399 ⋅ 𝑃𝑟
1
3 ⋅ [1 + (

0,0468

𝑃𝑟
)

2
3
]

−
1
4

(8) 

𝐹2(𝑃𝑟) = (
𝑃𝑟

5
)

1
5
⋅ 𝑃𝑟

1
2 [0,25 + 1,6𝑃𝑟

1
2]

−1

(9) 

 

𝑁𝑢

√𝑅𝑒
= 2𝐹1(𝑃𝑟) ∙

[
 
 
 
 
 
 

1 ±

(

 
 
 5𝐹2(𝑃𝑟) ∙ (

𝐺𝑟

𝑅𝑒
5
2

)

1
5

6𝐹1(𝑃𝑟)

)

 
 
 

3

]
 
 
 
 
 
 

1
3

𝑎𝑣𝑒𝑐 {

+ →  𝐶𝑜𝑛𝑣.𝑚𝑖𝑥𝑡𝑒 𝑓𝑎𝑣𝑜𝑟𝑎𝑏𝑙𝑒     
𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑 > 𝑇𝑎𝑖𝑟

− →  𝐶𝑜𝑛𝑣.𝑚𝑖𝑥𝑡𝑒 𝑑é𝑓𝑎𝑣𝑜𝑟𝑎𝑏𝑙𝑒
𝑇𝑐𝑜𝑛𝑑 < 𝑇𝑎𝑖𝑟

(10) 

 

3.3. Résultats des modélisations de la fin du puits 

Les résultats des simulations repris sur les Figures 5, 6, 7 et 8 démontrent que lors d'une 

année peu humide, il est envisageable de se retrouver à la fin du puits sans aucun condensat 

après la période estivale. En revanche, lors d'une année humide, les condensats sont présents, 

et l'évaporation à la fin du puits ne suffit pas à empêcher l'accumulation des condensats produits 

dans la partie horizontale. Les températures des condensats se situent entre 7,89 °C et 20,15 °C 

pour 2015, et entre 8,95 °C et 17,97 °C pour 2016, représentant des températures propices au 

développement des micro-organismes psychrophiles. En 2015, 4134 heures sur les 8760 

modélisées ont été marquées par la présence de condensats à la fin du puits, soit 47,2% de 

l'année, tandis qu'en 2016, 6064 heures sur les 8784 modélisées ont été affectées, représentant 

69% de l'année.  
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Figure 5 : Hauteur des condensats dans la fin du 

puits pour l'année 2015 

Figure 6 : Hauteur des condensats dans la fin du 

puits pour l'année 2016 

 

Figure 7 : Températures des condensats dans la fin 

du puits pour l'année 2015 

Figure 8 : Températures des condensats dans la fin 

du puits pour l'année 2016 

4. Étude microbiologique 

Le matériel, les méthodes d’échantillonnage, le descriptif des campagnes et les traitements 

bio-informatiques réalisés sont présentés dans [2] et détaillés dans [4]. 

4.1. Pathogènes 

Les espèces pathogènes ont été déterminées sur base des rapports (TRBA) émis par l’Institut 

fédéral de la sécurité et de la santé au travail (BAuA) [5] et [6]. Ces rapports classent les 

organismes selon leur degré de dangerosité de 1 (peu susceptible de provoquer une maladie 

chez un individu) à 4 (peut provoquer une maladie grave, risque de propagation considérable, 

un traitement et une prévention ne sont pas possibles). La Figure 9 illustre les pathogènes que 

l’on retrouve dans les différentes stations, elles-mêmes reprises sur la Figure 1. Aucun des 

pathogènes découverts ne dépasse le degré de dangerosité 2 (peut provoquer une maladie chez 

l'homme et constituer un danger pour les travailleurs. Sa propagation dans la collectivité est 

improbable. Il existe généralement une prophylaxie ou un traitement efficace). 
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Figure 9 : Agents pathogènes détectés dans différentes stations reprises sur la Figure 1. 

5. Conclusion 

Cette étude visait à créer un modèle numérique complet pour simuler un puits canadien, 

quantifier les condensats produits et leurs températures saisonnières. Une analyse 

microbiologique a également été entreprise pour évaluer l'impact sanitaire de cette technique 

sur la qualité de l'air intérieur. Les résultats confirment que l'utilisation d'un puits canadien peut 

entraîner une contamination microbiologique, bien que le risque reste relativement faible. 

 L'étude microbiologique révèle la présence de bactéries et de fungi, principalement dans les 

condensats, mais leur transfert dans le bâtiment est limité par le système de filtration. Malgré 

des conditions propices au développement de micro-organismes psychrophiles, le risque 

sanitaire reste faible en raison de la faible abondance relative des espèces pathogènes. Des 

mesures préventives, telles que l'extraction régulière des condensats et l'entretien du puits, 

peuvent réduire davantage le risque. Les conditions climatiques changeantes peuvent influencer 

le risque sanitaire, justifiant une vigilance accrue à l'avenir. 
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Résumé. Cette communication concerne le développement d'un modèle numérique multiphysique 

représentatif des phénomènes de transfert de chaleur et de masse ainsi que le gonflement lors de la 

cuisson d'un gâteau contenu dans un moule. L'objectif de cette étude est de fournir un outil numérique 

efficace, validé expérimentalement, pour une meilleure compréhension des mécanismes conduisant au 

produit final désiré. Différentes conditions de fonctionnement sont testées pour vérifier la robustesse 

des prédictions. 

Nomenclature 

𝑐𝑃 capacité thermique massique à pression 

constante, J.kg-1.K-1 

𝐷𝑇 coefficient de transport lié aux gradients 

de température, kg.m-1.s-1.K-1 

𝐷𝑊 coefficient de transport lié aux gradients 

de teneur en eau, kg.m-1.s-1 

𝐷𝑃𝑔
 coefficient de transport lié aux gradients 

de pression de gaz, kg.m-1.s-1.Pa-1 

ℎ enthalpie massique, J.kg-1 

𝑀 masse molaire, kg.mol-1 

𝑛 flux de masse, kg.m-2.s-1 

𝑅 constante des gaz parfaits, J.mol-1.K-1 

𝑅𝐻 humidité relative, - 

𝑎𝑊 activité de l’eau, - 

𝑐𝑃 capacité thermique massique à pression 

constante, J.kg-1.K-1 

𝑣𝑠 vitesse de déformation de la phase solide, 

m.s-1 

𝐼𝑣 taux de changement de phase liquide-

vapeur, kg.m-3.s-1 

Symboles grecs 

𝛼𝑐 coefficient de transfert de chaleur,        

W.m-2.K-1 

𝛼𝑚 coefficient de transfert de masse, m.s-1 

𝜎 tenseur de contrainte, Pa 

 

𝜎𝑆𝐵 constante de Stefan-Boltzmann, W.m-2.K-4 

𝜀 émissivité, - 

𝜆 conductivité thermique, W.m-1.K-1 

𝜌 masse volumique, kg.m-3 

 

Indices et exposants 

m moule 

o ouvert 

f fermé 

par paroi 

sat saturé 

s solide 

l liquide 

g gaz 

v vapeur d’eau 

a air 

c dioxyde de carbone 

eff effective 

surf surface
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1. Introduction 

Le contexte de cette étude se focalise sur les mécanismes présents lors de la cuisson de 

produits céréaliers. Pour ce faire, le recours à des outils numériques est très important afin de 

comprendre ce qui se passe au niveau du produit. La cuisson des gâteaux est un processus 

complexe qui induit un transfert de chaleur et de masse, des réactions chimiques (gélatinisation 

de l'amidon, dénaturation des protéines, réaction de Maillard...) et des contraintes mécaniques 

induites par la pression des gaz. De plus, la plupart de ces phénomènes physiques se produisent 

simultanément, ce qui rend difficile l'interprétation des contributions de chaque phénomène lors 

de la cuisson et l'impact sur la qualité du produit (déformation de la pâte [1], formation de la 

mie et de la croûte ([2] - [4]), coloration [5]…). De nombreuses études numériques basées sur 

des approches mathématiques ont été réalisées pour prédire le transfert de chaleur et de masse 

et le comportement mécanique des produits céréaliers ([6] - [13]). Dans ce contexte, un modèle 

numérique multiphysique est développé pour décrire la cuisson d’un gâteau contenu dans un 

moule. Des tests expérimentaux sont réalisés sous différentes conditions de cuisson. Après une 

brève description du modèle numérique, les premiers résultats numériques sont représentés et 

analysés. 

2. Descriptif expérimental 

Les tests de cuisson sont effectués à deux températures différentes du four: 185°C et 205°C. 

38g de pâte sont versés dans un moule à gâteau en acier inoxydable ayant une cavité cylindrique 

de diamètre 75 mm. L'ensemble est ensuite introduit dans un four (similaire à celui de Ploteau 

et al. [14]) une fois que la température de cuisson est atteinte en régime permanent. Dans cette 

configuration, la surface du produit est chauffée par convection naturelle et rayonnement 

thermique. Les faces inférieures et latérales sont directement en contact avec le moule qui est 

également chauffé par convection naturelle, rayonnement thermique et conduction. La chaleur 

à l'intérieur du produit est transportée par conduction et advection (gonflement). Le temps de 

cuisson est de 18 minutes. L’instrumentation du moule (Figure 1) permet de suivre les 

températures du produit ainsi que celles du moule lors de la cuisson. 

 

Figure 1. Instrumentation du moule. 

La perte de masse est suivie par une balance placée au-dessous du four. De plus, la 

déformation du produit est capturée par un appareil photo placé devant la porte en verre du four. 

Des photographies sont réalisées chaque minute (Figure 2) et sont analysées par la suite à l’aide 

d’un logiciel de traitement d’image. Tous les essais ont été réalisés au moins 3 fois pour assurer 

la répétabilité. 
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Figure 2. Déformation de la pâte lors de la cuisson. 

3. Modèle multiphysique 

Un modèle multiphysique est mis en œuvre pour simuler les cinétiques de cuisson du gâteau. 

Les températures du moule sont calculées. Dans cette approche, on suppose un milieu poreux 

déformable contenant trois phases : solide (pâte), liquide (eau) et gazeuse. La phase gazeuse 

comprend deux espèces, l'eau et le dioxyde de carbone (libéré par les agents levants). En se 

basant sur des équations régissant le transport de chaleur et de masse et sous certaines 

hypothèses (milieu homogène, équilibre thermodynamique local, mélange de gaz parfaits...), le 

problème consiste à résoudre un ensemble de cinq équations aux dérivées partielles fortement 

couplées. Les variables d'état sont la température, la teneur en eau, la pression totale des gaz, la 

porosité et le déplacement. Le gonflement de la pâte causé par l'augmentation de la pression 

totale de gaz est prédit par un modèle viscoélastique [15]. 

3.1 Equation de conservation 

3.1.1 Conservation de la masse 

Les équations régissant le transport multiphasique dans un milieu poreux sont développées 

en se basant sur la conservation de la masse de chaque espèce, comme suit: 

Conservation de la masse solide: 

 𝜕𝜌𝑠

𝜕𝑡
+ ∇⃗⃗ . (𝑣𝑠⃗⃗  ⃗ 𝜌𝑠  ) = 0 

(1) 

Conservation de la masse liquide: 

 𝜕𝜌𝑙

𝜕𝑡
+ ∇⃗⃗ . (𝑣𝑠⃗⃗  ⃗ 𝜌𝑙  ) = −∇⃗⃗ . 𝑛𝑙⃗⃗  ⃗ − 𝐼𝑣 

(2) 

Conservation de la vapeur d’eau: 

 𝜕𝜌𝑣

𝜕𝑡
+ ∇⃗⃗ . (𝑣𝑠⃗⃗  ⃗ 𝜌𝑣  ) = −∇⃗⃗ . 𝑛𝑣⃗⃗⃗⃗ + 𝐼𝑣  

(3) 

Conservation du dioxyde de carbone: 

 𝜕𝜌𝑐

𝜕𝑡
+ ∇⃗⃗ . (𝑣𝑠⃗⃗  ⃗ 𝜌𝑐  ) = −∇⃗⃗ . 𝑛𝑐⃗⃗⃗⃗   

(4) 

Ces quatre équations sont reformulées en fonction de quatre variables d'état : la teneur en eau 

(𝑊), la température (𝑇), la pression des gaz (𝑃𝑔) et la porosité (𝜙). La teneur en eau et la porosité 

étant définies comme: 

 

 
𝑊 =

 𝜌𝑙 + 𝜌𝑣  

𝜌𝑠
 

(5) 
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𝜙 =

𝑉𝑙 + 𝑉𝑣
𝑉𝑡

 
(6) 

Le transport de liquide induit par le gradient d'eau liquide est exprimé en fonction de 𝑇, 𝑊 et 

𝜙: 

 𝑛𝑙⃗⃗  ⃗ = 𝐷𝑇
𝑙 ∇⃗⃗ 𝑇 + 𝐷𝑊

𝑙 ∇⃗⃗ 𝑊 + 𝐷𝜙
𝑙 ∇⃗⃗ 𝜙  (7) 

Les transports de vapeur et d'air sont supposés être causés par des gradients d'espèces et des 

gradients de pression de gaz lorsque les bulles de gaz sont ouvertes et deviennent interconnectées 

pour former une colonne de gaz. Les transports de gaz (vapeur ou air) sont décrits en fonction 

des gradients thermiques, des gradients d'humidité et des gradients de pression: 

 𝑛𝑖,𝑜⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ = 𝐷𝑇,𝑜
𝑖 ∇⃗⃗ 𝑇 + 𝐷𝑊,𝑜

𝑖 ∇⃗⃗ 𝑊 + 𝐷𝑃𝑔,𝑜
𝑖 ∇⃗⃗ 𝑃𝑔 (8) 

Avec 𝑖 = 𝑣 (vapeur), 𝑎 (air) 

Au contraire, tant que les bulles sont fermées, il n'y a pas de transport d'air à l'intérieur du 

milieu (𝑛𝑎,𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ = 0) car l'air ne peut pas traverser la pâte environnante. En supposant un état stable, 

la vapeur se diffuse à l'intérieur des bulles en raison des gradients de concentration de vapeur. 

La fraction de masse de la vapeur est décrite comme une fonction de la température, de la teneur 

en humidité et de la pression. Ainsi, son équation est de la forme: 

 𝑛𝑣,𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ = 𝐷𝑇,f
𝑣 ∇⃗⃗ 𝑇 + 𝐷𝑊,f

𝑣 ∇⃗⃗ 𝑊 + 𝐷𝑃𝑔,f
𝑣 ∇⃗⃗ 𝑃𝑔 (9) 

Au début de la cuisson, le produit est un milieu à porosité essentiellement fermée (les bulles 

de gaz ne sont pas interconnectées), le transport d'air est nul et le transport de vapeur est limité 

(équation 9). Le transfert de masse se produit dans la phase liquide (équation 7). Lorsque la 

température et la pression augmentent, le volume des pores devient important et des 

interconnexions apparaissent. Pour simuler l'ouverture des bulles de gaz, une fonction 𝜁 est 

introduite comme indiqué dans Ploteau et al. [16]. Cette fonction est une sigmoïde qui varie de 

0 à 1 dont le point d'inflexion est fixé à une température 𝑇𝑜 ayant une plage de transition de Δ𝑇𝑜. 

Par conséquent, les transports de vapeur et d'air sont exprimés en fonction du transport des 

espèces (𝑛𝑖,𝑜⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ , 𝑛𝑖,𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ) et la fonction sigmoïde (𝜁). 

 𝑛𝑖⃗⃗  ⃗ = 𝜁𝑛𝑖,𝑜⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ + (1 − 𝜁)𝑛𝑖,𝑓⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  (10) 

3.1.2 Conservation de l’énergie.  

L'équation de conservation de l'énergie de la pâte est développée en considérant l'équilibre 

thermodynamique local [17]: 

 𝜕𝜌ℎ

𝜕𝑡
+ ∇⃗⃗ . (𝑣𝑠⃗⃗  ⃗ 𝜌ℎ ) = −∇⃗⃗ . (−λeff∇⃗⃗ T + nl⃗⃗  ⃗hl + nv⃗⃗⃗⃗ hv + na⃗⃗⃗⃗ ha) (11) 

En ce qui concerne le moule, le transport de la chaleur est représenté par l'équation suivante: 

 
𝜌𝑚𝑐𝑝,𝑚

𝜕Tm

𝜕𝑡
= −∇⃗⃗ . (−λm∇⃗⃗ Tm) (12) 

3.1.3 Conservation de la quantité de mouvement.  

Une approche viscoélastique basée sur le modèle Kelvin-Voigt est utilisée [18]. Elle permet 

de déterminer la déformation de la phase solide sous l'effet de la pression des gaz: 

 ∇⃗⃗ . 𝜎𝑒𝑓𝑓 = ∇⃗⃗ 𝑃𝑔  (13) 
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3.2 Conditions aux limites 

3.2.1 Interface air/produit.  

Le taux de transfert de masse est égal à la somme des flux de liquide et de vapeur. Il est 

proportionnel à la différence de masse volumique de la vapeur entre la surface du produit et son 

ambiance: 

 
𝑛𝑣 + 𝑛𝑙 = 𝛼𝑚(𝜌𝑣,𝑠𝑢𝑟𝑓 − 𝜌𝑣,𝑎) =

𝛼𝑚𝑀𝑣

𝑅
(
𝑎𝑤𝑃𝑣𝑠𝑎𝑡

(𝑇)

𝑇
− 𝑅𝐻𝑎

𝑃𝑠𝑎𝑡(𝑇𝑎)

𝑇𝑎
) (14) 

La pression du gaz est supposée être égale à la pression atmosphérique. La chaleur est 

échangée avec le milieu environnant par évaporation, convection et rayonnement: 

 −𝜆𝑒𝑓𝑓𝛻𝑇 + 𝑛𝑙ℎ𝑙 + 𝑛𝑣ℎ𝑣

= −𝛼𝑚(𝜌𝑣,𝑠𝑢𝑟𝑓 − 𝜌𝑣,𝑎)ℎ𝑣 + 𝛼𝑐(𝑇𝑎 − 𝑇) + 𝜀𝜎𝑆𝐵(𝑇𝑝𝑎𝑟
4 − 𝑇4) 

(15) 

Pour le problème mécanique, un déplacement libre est imposé. 

3.2.2 Interface produit/moule. 

À cette interface, il n'y a pas de transfert de masse (imperméable). Un contact parfait est 

considéré (𝑇 = 𝑇𝑚). Le déplacement normal est fixé à zéro. 

3.2.3 Interface moule/air. 

Des échanges convecto-radiatif sont considérés à cette interface. 

3.3 Modèle numérique 

Un modèle 2D axisymétrique est développé à l’aide de Comsol Multiphysics. Toutes les 

équations, à l'exception de l'équation mécanique, sont implémentées avec des équations aux 

dérivées partielles (EDP) sous une forme générale dépendante du temps. Un modèle 

viscoélastique est utilisé pour calculer les contraintes au sein du produit. Une formulation 

arbitraire lagrangienne-eulérienne (ALE) est adoptée pour modéliser la déformation du produit. 

Certaines des propriétés physiques requises par le modèle ont été mesurées à l'aide 

d'équipements de laboratoire appropriés. La conductivité thermique et la diffusivité de la pâte 

ont été mesurées par la méthode du Hot Disk. Les mesures effectuées à plusieurs niveaux de 

teneur en eau ont montré une diminution de la conductivité thermique avec la baisse de 

l'humidité. Le modèle Maxwell-Eucken [19] est utilisé pour représenter les variations de la 

conductivité thermique en fonction des fractions de liquide et de gaz à l'intérieur de la pâte. Les 

capacités thermiques de la pâte non cuite et de la pâte cuite ont été mesurées par calorimétrie 

différentielle à balayage. De plus, l'activité de l'eau de la pâte a été mesurée par un équipement 

de sorption dynamique de la vapeur à 25°C, 40°C et 70°C. Le modèle de Fontan [20] a été utilisé 

pour ajuster la relation entre l'activité de l'eau et la teneur en eau. La fraction de gaz initiale de 

la pâte est déterminée à l'aide d'un pycnomètre à hélium. Enfin, l'émissivité de la pâte et du 

produit final est mesurée à l'aide d'un spectromètre infrarouge à transformée de Fourier.  

4. Résultats et discussion 

Les figures 3.a et 3.b montrent la comparaison des températures expérimentales et simulées 

de la pâte pour les tests effectués à 185°C et 205°C respectivement. La variation des 

températures du produit est globalement bien représentée que ce soit à la surface ou à l'intérieur 

du produit. Dans le détail, les températures augmentent de manière homogène jusqu'à atteindre 

100°C après 500s pour une température de cuisson de 185°C. Cette phase est plus rapide (400s) 

à 205°C. Ensuite, les températures à cœur stagnent autour de 103°C tandis que la température 

de surface continue à augmenter plus lentement que précédemment jusqu'à atteindre 120°C 
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(140°C) pour une température de cuisson de 185°C (205°C). Ceci est dû au fait que la surface 

du produit est sèche et que la chaleur est utilisée pour augmenter la température du produit à la 

surface. Au centre du produit, on observe une stagnation de la température parce que la teneur 

en eau est relativement élevée et que la chaleur fournie sert uniquement à évaporer l'eau dans 

cette région. Dès que la quantité d'eau devient insuffisante pour maintenir l'activité de l'eau à 

un niveau proche de 1, on observe une augmentation de la température. Ce phénomène est plus 

souvent observé à des températures plus élevées, comme à 205°C, car le séchage est plus rapide 

à des températures plus élevées. Comme prévu, la perte de masse est également plus importante 

à haute température. Le produit perd 10% de sa masse initiale à 185°C (Figure 3.c) contre 13% 

à 205°C (Figure 3.d). Quant à la déformation, elle peut être divisée en deux parties. La première 

correspond au gonflement de la pâte jusqu'à atteindre 250% de sa hauteur initiale à 600s pour 

une température de cuisson de 185°C (Figure 3.e) contre 500s à 205°C (Figure 3.f). La 

déformation est plus rapide à 205°C car le taux d'évaporation est plus rapide qu'à 185°C. La 

vapeur générée et piégée dans les pores du produit crée une surpression qui entraîne la 

déformation du produit. La deuxième partie est le dégonflement du gâteau. Ce phénomène est 

lié d'une part à l'ouverture des pores qui induit la libération des gaz et d'autre part aux 

changements structurels (gélatinisation de l'amidon [21] et coagulation des protéines [22]). A 

noter que les valeurs maximales et finales de la déformation sont approximativement les mêmes 

pour les deux températures de cuisson. 

Le modèle prédit également la teneur en eau locale difficile à obtenir expérimentalement 

(Figure 3.g - Figure 3.h). La teneur en eau moyenne finale du produit est plus élevée à 185°C 

(0.15 kg/kg) qu'à 205°C (0.12 kg/kg). Cela confirme le fait que la perte de masse est plus 

importante à des températures de cuisson plus élevées. La teneur en eau en surface chute 

brusquement, un peu plus rapidement à 205°C, ce qui peut expliquer la différence de 

température finale en surface entre les 2 essais de cuisson. De plus, la teneur en eau au sein du 

produit commence à chuter plus tôt à 205°C (400s) qu’à 185°C (500s) et atteint un niveau 

légèrement inférieur.  

Les résultats numériques sont conformes aux résultats expérimentaux avec de légères 

différences. Le modèle est validé pour deux températures de cuisson différentes. 
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Figure 3. Comparaison entre les résultats numériques et expérimentaux. 

5. Conclusion 

Cette communication est focalisée sur la modélisation du processus de cuisson d'un gâteau 

dans un moule. Une approche multiphysique basée sur la conservation de l'énergie et de la 

masse est utilisée pour prédire les cinétiques de cuisson à l'échelle macroscopique. Une 

géométrie 2D axisymétrique est considérée. La déformation du produit est également prise en 

compte. Une attention particulière a été portée aux conditions aux limites du modèle afin de 

prendre en compte les échanges thermiques et massiques mis en jeu. Les confrontations 

simulation/expérience ont permis de valider la pertinence de la démarche et le modèle 

numérique. Ce modèle pourrait être utilisé pour d’autres produits céréaliers ou dans d’autres 

configurations géométriques. 
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Résumé - Dans le contexte énergétique et économique actuel, les machines de trigénération permettent
d’augmenter la part d’énergies renouvelables dans le secteur du bâtiment, tout en préservant les
équilibres financiers. Ce travail s’inscrit dans l’étude et l’optimisation d’un système de trigénération,
pour une application concrète sur le campus de l’Université Paris Nanterre. Des corrélations technico-
économiques permettant de relier le coût d’un composant à ses caractéristiques techniques sont
proposées.

Nomenclature

A surface d’échange, m2

c coût unitaire, e/Wh
C coût, e
Ċ flux monétaire, e/h
E énergie, J
ex exergie spécifique, J/kg
Ex exergie, J
Ėx flux d’exergie, W
h enthalpie spécifique, J/kg
m masse, kg
ṁ débit massique, kg/s
n nombre d’années pour récupérer le capital
N nombre d’heures de fonctionnement annuel
Q chaleur, J
Q̇ flux de chaleur, W
s entropie spécifique, J/K.kg
S entropie, J/K
Ṡ flux d’entropie, W/K
t temps

T température, K
Ẇ puissance mécanique, W
Symboles grecs
η rendement
ξ taux de disspation
ϕ facteur de maintenance
τ facteur de retour sur investissement
Indices et exposants
D Dissipation
e, s entrée, sortie
evap évaporateur
ex exergétique
FC Fluide Caloporteur
FF Fluide Frigorigène
irr irréversibilité
m moyenne
P Produit
R Ressource

1. Introduction

Dans le contexte énergétique et économique actuel, il apparaı̂t urgent de réduire les émissions
de gaz à effet de serre, d’augmenter la part d’énergies renouvelables dans notre mix énergétique
et d’améliorer l’efficacité des procédés tout en préservant les équilibres financiers. [1]. Le
développement de machines de trigénération offre une solution prometteuse dans le secteur
du bâtiment. La trigénération implique la production simultanée de chauffage, de refroidisse-
ment et d’électricité, ce qui la rend particulièrement adaptée à des bâtiments tels que les écoles
et les universités. Ces systèmes peuvent présenter une diversité de configuration utilisant des

https://doi.org/10.25855/SFT2024-019
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composants tels que les chaudières, compresseurs, turbines, échangeurs de chaleurs etc., ainsi
que des structures variables (ordre des composants, en série ou en parallèle, etc..) qui pour-
ront varier selon les objectifs recherchés, notamment le type d’énergie le plus valorisé en fin
de processus. L’optimisation de ces systèmes repose principalement sur l’utilisation de sources
renouvelables (géothermie, énergie solaire, biocombustibles) ainsi que sur l’amélioration des
rendements énergétique et exergétique [2].

L’intégration d’un système de stockage d’énergie s’avère indispensable lorsque les systèmes
énergétiques opèrent avec des énergies renouvelables dont la production est intermittente, afin
de moduler les temps de fonctionnement des machines. Ce stockage permet alors de restituer
l’énergie au moment où les besoins énergétiques sont les plus élevés. La batterie de Carnot, par
exemple, permet le stockage de l’énergie électrique sous forme de chaleur.

L’objectif de ce travail concerne le développement de corrélations technico-économiques
nécessaires pour compléter le modèle énergétique, exergétique et économique du système de
trigénération étudié, pour une application dans le secteur des bâtiments, plus particulièrement
sur le campus de l’Université Paris Nanterre

2. Le site de l’Université Paris Nanterre-étude thermique des bâtiments

L’Université Paris Nanterre est située à Nanterre (92), en région parisienne. Sa construction a
démarré en 1964 par la “barre historique” située sur l’aile ouest du site [15] et s’acheva en 1969.
De nombreux bâtiments complétèrent le campus tels que le centre sportif ou la bibliothèque “La
Contemporaine”, certifiée Haute Qualité Environnementale (HQE).

L’objectif de cette étude est d’établir les besoins énergétiques du campus et des consom-
mations qui en découlent afin de dimensionner au mieux le système de trigénération. Pour
cette étude, une méthode d’estimation simplifiée pourrait convenir, afin d’éviter les temps de
calculs importants engendrés par une simulation thermique dynamique (STD) du bâtiment.
Plusieurs approches sont possibles : l’approche par factures énergétiques permet d’établir les
consommations mais ne donne pas d’informations sur la qualité de construction et d’isolation
des bâtiments, des informations pourtant essentielles dans la conception d’un système complet.
Les données techniques sont quant à elles difficiles à obtenir et donc à exploiter, et ne tiennent
non plus pas compte d’éventuelles dégradations de la performance des isolants.

La solution choisie est donc d’employer la méthode 3CL (Calcul de la Consommation Conven-
tionnelle des Logements). Cette technique a été instaurée en 2006 pour répondre aux exigences
de la directive européenne sur la performance énergétique des logements. Pour mesurer les
quantités d’énergie consommée et de gaz carbonique rejeté dans l’air, la méthode 3CL se base
sur un usage standardisé du logement, en fonction d’hypothèses de fonctionnement[14].

Ces critères permettent la standardisation des sollicitations du bâtiment (usage et environ-
nement standards) permettant ainsi d’isoler la performance de l’enveloppe et des systèmes de
chauffage, de refroidissement et d’eau chaude sanitaire. Ces hypothèses ne sont cependant pas
adaptées à l’étude d’un bâtiment tertiaire. Elles ont par conséquent été modifiées pour adapter
le modèle à l’usage d’un établissement scolaire/d’une université :

— les bâtiments sont occupés 5j/semaine, 10h/jour (lundi au vendredi, de 8h à 18h) ;
— les périodes d’occupation sont choisies selon le calendrier universitaire 2023-2024 de

l’Université Paris-Nanterre (fermeture estivale de 4 semaines, fermeture hivernale fin
décembre, etc. . .) ;

— le besoin en ECS (Eau Chaude Sanitaire) est de 2L à 40°C par occupant et par jour [4] ;
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— le nombre d’occupants est connu ou calculé selon la surface totale des bâtiments (hors
couloirs/sanitaires, avec 4m2 d’espace personnel/occupant) ;

— la température intérieure est de 19°C lors des périodes d’occupation, de 16°C la nuit et
lors des périodes d’inoccupation (week-ends et jours fériés, vacances).

Afin de valider les hypothèses avancées, une comparaison a été réalisée entre les résultats
obtenus par la méthode 3CL modifiée et les informations extraites des Diagnostics de Perfor-
mance Énergétique (DPE) de deux collèges du Val-de-Marne (94), établis à partir des factures
[5] .

Collège Jean Lurçat Collège Aimé Césaire Bâtiment REMOND
Année de construction 1969 2009 1964

GES ADEME/
Y. CANIVET
(kgCO2/m

2.an)

24 15 37.5

Conso finale chauffage
(kWh/an)

800 946 719 374 934 334

GES 3CL
(kgCO2/m

2.an)
30 21 38

Conso finale 3CL
(kWh/an)

850 852 775 729 973 179

Ecart GES 25% 40% 1.33%
Ecart conso 6,23% 7,83% 4.16%

Tableau 1 : Tableau de comparaison entre les valeurs extraites et calculées

Figure 1 : Comparaison GES ADEME/3CL Figure 2 : Comparaison Consommation
ADEME/3CL

On remarque que les écarts obtenus entre les consommations publiées par l’ADEME et les
résultats obtenus par la méthode 3CL modifiée sont inférieures à 10%. Des écarts plus im-
portants sont constatés sur l’estimation des émissions de gaz à effet de serre, qui peuvent être
expliqués par différents modes de comptage utilisés : empreinte carbone, GES etc. Les résultats
obtenus confirmant ainsi la validité des hypothèses choisies, le modèle 3CL modifié a été ensuite
utilisé pour l’étude thermique du bâtiment ≪ REMOND ≫ du campus de Nanterre (construit en
1964), pour lequel les factures ne sont pas disponibles.

Les résultats obtenus ont été comparés à ceux publiés dans la thèse d’Yvain CANIVET [7],
qui a effectué une Simulation Thermique Dynamique du même bâtiment, en utilisant l’outil
COMFIE Pléı̈ade. Les données utilisées sont fournies Tableau 1.
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Figure 3 : Comparaison Climat et GES Figure 4 : Comparaison consommations

Les écarts obtenus étant inférieurs à 5%, il peut être conclu que la méthode 3CL modifiée
estime avec précision les consommations de ce bâtiment, situé sur le site d’étude. Cette méthode
sera appliquée par la suite à tout le campus de l’Université de Nanterre.

3. Modèle thermo-économique du système de trigénération

La méthode de calcul des consommations étant validée, il convient désormais de modéliser et
d’optimiser le système de trigénération. Le système de trigénération présenté ci-dessous est en
phase d’étude. Plusieurs configurations sont analysées, utilisant plusieurs sources énergétiques
renouvelables. Une configuration initiale est présentée sur la Figure 5. Le stockage thermo-
dynamique est proposé par Batterie de Carnot, qui permet de mutualiser les échangeurs et de
valoriser au mieux la chaleur récupérée par la PAC (Pompe À Chaleur) [3]. Une machine à
absorption (LiBr/eau) assure le rafraı̂chissement solaire des locaux en utilisant des panneaux
solaires thermiques et le stockage thermodynamique [13] .

Figure 5 : Schéma d’un système de trigénération avec batterie de Carnot

L’optimisation du système complet débute par l’étude de ses différents composants, pour
lesquels on établit les bilans massique, énergétique, entropique et exergétique suivants :

dm

dt
=
∑

ṁe −
∑

ṁs (1)
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dE

dt
=
∑

Q̇+
∑

Ẇ +
∑

ṁehe −
∑

ṁshs (2)

dS

dt
=
∑ Q̇

T
+
∑

ṁese −
∑

ṁsss + Ṡirr (3)

dEx

dt
=
∑

ĖxT
Q +

∑
Ẇ + p0

dV

dt
+
∑

ṁeexe −
∑

ṁsexs + T0Ṡ
irr (4)

avec
exi = (hi − h0)− T0(si − s0) (5)

Pour chaque composant, on définit également les flux d’exergie ”Ressource”, ”Produit” et ”Dis-
sipation”. On obtient ainsi le rendement exergétique du composant :

ηex =
Produit

Ressource
=

ĖxP

ĖxR
(6)

et son taux de dissipation

ξ =
Dissipation

Ressource
=

ĖxD

ĖxR
(7)

Figure 6 : Schématisation des flux exergétiques
d’un composant

Figure 7 : Diagramme fonctionnel d’un
évaporateur

À titre d’exemple, ces équations sont appliquées dans ce qui suit à un échangeur de cha-
leur, ici un évaporateur. Les pertes de charges sont nulles, l’isolation est supposée parfaite et le
régime est permanent.

L’irréversibilité au niveau de l’évaporateur peut être obtenue grâce au bilan entropique ou au
bilan exergétique (Figure 8).

Le flux d’entropie reçu par le fluide frigorigène s’écrit :

ṠevapFF = ṁFF (s
s
FF − seFF ) =

Q̇evapFF

TmFF

> 0 (8)

et le flux d’entropie émis par le fluide caloporteur s’écrit

ṠevapFC = ṁFC(s
s
FC − seFC) (9)
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Ainsi, l’entropie créée en raison du pincement de température dans l’échangeur est la différence
entre les deux flux en valeur absolue ci-dessus :

Ṡirr
evap = ṁFF (s

s
FF − seFF )− ṁFC(s

e
FC − ssFC) (10)

D’après le théorème de Gouy-Stodola, l’irréversibilité associée à ce transfert de chaleur dans ce
composant s’écrit alors :

İevap = T0Ṡ
irr
evap (11)

L’irréversibilité du transfert de chaleur étant égale à l’éxergie détruite lors de ce transfert,
elle peut être obtenue également par cette approche exergétique.

İevap = ĖxD
evap = ĖxR

evap − ĖxP
evap (12)

où la Ressource du composant représente le flux d’exergie cédée par le fluide caloporteur

ĖxR
evap = ĖxTmFC

Qevap = Q̇evap(1−
T0

TmFC

) (13)

avec TmFC la température moyenne logarithmique du fluide caloporteur

TmFC =
T s
FC − T e

FC

ln
T s
FC

T e
FC

(14)

et le ”Produit” de ce composant représente le flux d’exergie fourni au fluide frigorigène

ĖxevapFF = ṁFF (ex
s
FF − exe

FF ) = Q̇evapFF (1−
T0

TmFF

) (15)

La différence entre la ressource et le produit est dissipée, en raison du pincement de température
au sein de l’évaporateur

İevap = Q̇evap(1−
T0

TmFC

)− Q̇evapFF (1−
T0

TmFF

) = ṁFC(ex
e
FC−exs

FC)−ṁFF (ex
s
FF −exe

FF )

(16)

L’optimisation d’un système thermodynamique complexe n’est pas guidée uniquement par
la recherche de la meilleure performance technique. Cette optimisation est nécessairement
complétée par une analyse économique. Le développement d’analyses thermo-économiques
répond au besoin de conjuguer l’optimisation simultanée de ces facteurs [7].

Pour chaque composant, on peut alors écrire un bilan exergo-économique, qui permettra de
relier le coût du composant (e) au coût par seconde (e/s) des flux nécessaires à son fonction-
nement [8].

On peut ainsi écrire
∑

csĖxs + cW Ẇ =
∑

ceĖxe + cQQ̇+ Ċ (17)

Le coût d’investissement d’un composant, C, est un coût ponctuel qui peut être converti en coût
annuel à l’aide du facteur de récupération de capital, τ :

τ =
ir(1 + ir)

n

(1 + ir)n − 1
(18)

Ainsi, le coût d’investissement horaire peut être exprimé comme suit :

Ċ =
CτΦ

N
(19)
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Figure 8 : Bilan exergo-économique

4. Corrélations technico-économiques

L’étude économique est effectuée à l’aide des coûts des différents composants du système
thermodynamique. Il convient alors de développer des corrélations entre le coût d’un compo-
sant et certaines de ces caractéristiques (surface d’échange, rendement, puissance. . .). Plusieurs
corrélations existent dans la littérature afin d’estimer les coûts à partir de catalogues de fabri-
cants selon le composant sélectionné (pompe, compresseur, échangeur de chaleur. . .). Pour les
évaporateurs, il existe par exemple des corrélations telles que[9, 10, 11] :

Cevap = a× A+ b (20)

Cevap = a× A2
evap + b (21)

Cevap = C0 × (
A

A0

)0.6 (22)

Cependant, ces corrélations existantes ne sont pas nécessairement valables pour tous les
évaporateurs (selon leur surface, la technologie employée, etc. . .). En se basant sur le catalogue
Pecomark Réfrigération 2023 [12], qui propose une gamme de produits adaptés à ce projet, on
obtient les corrélations suivantes, pour des surfaces d’échange comprises entre 1.5 et 57 m2.

Cdegré3 = 0.0352A3 − 2.683A2 + 127.2A+ 44.48 (23)

Cdegré2 = −0.2843A2 + 82.1A+ 210.6 (24)

Figure 9 : Interpolations polynômiales
de degré 2 et 3, Catalogue Pecomark
réfrigération

Figure 10 : Comparaison entre corrélations
pour évaporateurs
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Il est alors possible de comparer ces résultats avec ceux obtenus pour certaines corrélations
précédentes. En adaptant les coefficients de référence on obtient les résultats Figure 10.

Il n’apparaı̂t pas nécessaire d’augmenter le degré au vu de la précision des résultats pour les
polynômes de degré 2 et 3. En prenant une surface de référence de 1.5m2 et un coût de référence
de 400 euros, la corrélation (22) offre également de bons résultats, ce qui valide le choix de ces
coefficients. La corrélation (22), de même que les corrélations de degré 2 et 3, sont également
disponibles pour d’autres composants tels que les compresseurs et les condenseurs du système
de trigénération.

5. Conclusion

Le développement de machines de trigénération offre une solution prometteuse dans le sec-
teur du bâtiment, par la fourniture simultanée de chauffage, rafraı̂chissement et électricité. Ce
travail s’inscrit dans le cadre de l’étude thermo-économique d’un système de trigénération pour
le campus de l’Université Paris Nanterre. L’étude thermique des bâtiments est réalisée en se ba-
sant sur la méthode conventionnelle 3CL. Des modifications sont proposées pour l’adapter aux
scénarii d’utilisation du campus. Le développement de corrélations technico-économiques, per-
mettant de relier le coût d’un composant à ses caractéristiques techniques s’avère nécessaire
pour compléter le modèle thermo-économique du système. Dans cet article, des nouvelles
corrélations sont proposées, pour des évaporateurs adaptés au système de trigénération étudié.
Ce travail doit être poursuivi afin d’adapter ces corrélations à un plus grand nombre de compo-
sants.
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représentations géométriques, 2017
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[15] Université Paris Nanterre, https ://www.parisnanterre.fr/infos-pratiques/plan-du-campus-

universite-paris-nanterre

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

412



Évaluation de l'intensification du transfert de chaleur dans une 

unité de stockage thermique latent par l'utilisation d'une géométrie 

d’échange de type multitube et calandre aileté 

Soumaya SOKAKINI1*, Jules Voguelin SIMO TALA1, Lionel NADAU2, Adrian 

ILINCA3, Daniel BOUGEARD1  

1IMT Nord Europe, Institut Mines - Télécom, Univ. Lille, CERI Energie et Environnement 

F-59000, Lille, France 
2 ENGIE Lab CRIGEN 

4 rue Joséphine Baker, 93240 Stains, France 
3Département de Génie mécanique, École de technologie supérieure, Université du Québec 

1100 Notre-Dame St W, Montréal, QC H3C 1K3, Canada 
*(auteur correspondant : soumaya.sokakini@imt-nord-europe.fr) 

 

Résumé : Le stockage latent émerge comme une solution prometteuse pour récupérer et valoriser la 

chaleur fatale. Afin d'optimiser le transfert de chaleur dans l'unité de stockage, une nouvelle 

configuration multitube aileté est présentée et comparée à un cas de référence utilisant des tubes nus, à 

volume constant du MCP. Cette étude numérique en 3D, réalisée à l'aide du logiciel CFD Star CCM+, 

démontre une diminution de 27,4 % du temps de fusion et de 31,5 % du temps de solidification avec 

l'utilisation du système multitube aileté par rapport au multitube sans ailettes. De plus, les effets 

tridimensionnels associés au gradient de température axial dans le fluide caloporteur ont été identifiés 

comme ayant une influence significative sur les processus de fusion et de solidification. 

Nomenclature  

Cp Chaleur spécifique, J.kg-1.K-1 

L Chaleur latente, J.kg-1 

T Température, K 

𝑉⃗         Vecteur vitesse, m.s-1 

g         Accélération de la pesanteur, m.s-2 

t          Temps, s 

P         Pression, Pa 

fl          Fraction liquide, - 

H  Energie totale par unité de masse, J. kg-1  

h  Energie sensible par unité de masse, J. kg-1  

Δ𝐻  Energie latente par unité de masse, J. kg-1  

Symboles grecs 

𝜌  Masse volumique, kg.m-3 

 

  𝛽      Coefficient d’expansion thermique, K-1 

  𝜇    Viscosité dynamique, kg.m-1.s-1 

  𝜆    Conductivité thermique, W.m-1.K-1 

  Indices et exposants 

  S    Solidus 

  L       Liquidus 

  ref     référence 

  Abréviations 

 MCP   Matériau à changement de phase 

  FC      Fluide caloporteur 

  CFD   Computationnal Fluid Dynamics  

 

  

1. Introduction  

La chaleur fatale industrielle basse et moyenne température (100 à 400 °C) représente un 

potentiel considérable d’énergie thermique sous-exploitée en France. L'utilisation de Matériaux 

à Changement de Phase (MCP) pour le stockage thermique latent émerge comme une solution 

prometteuse pour récupérer et valoriser cette chaleur. Cependant, un défi majeur persiste, lié à 

la faible conductivité thermique des MCP, entraînant un ralentissement des processus de charge 

et de décharge. Parmi les diverses techniques visant à résoudre ce problème, l'intensification du 

transfert de chaleur par extension de surface, par l’ajout des ailettes ou l’utilisation des 

multitubes, se présente comme une solution prometteuse. Agyenim [1] a comparé 

expérimentalement l’intensification des transferts thermiques par l’utilisation d’ailettes 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-025
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annulaires, longitudinales et d’un système multitube. Il a été conclu que le système multitube 

est le plus performant durant la charge et que le système à ailettes longitudinales est le plus 

efficace pour la décharge. À la suite de cette étude, il a été recommandé d’effectuer des 

investigations sur l’intensification des échanges thermiques en combinant les deux techniques 

d’intensification pour améliorer à la fois la charge et la décharge. Dans ce sens, Khan et al. [2] 

ont étudié expérimentalement la décharge dans un système de 21 tubes ailetés et ont trouvé que 

l’inclusion des ailettes longitudinales permet d’améliorer le processus de solidification. Anish 

et al.  [3] ont analysé l’effet de plusieurs paramètres de conception des tubes et des ailettes sur 

le processus de fusion. Ils ont constaté que le nombre de tubes, la hauteur des ailettes et la 

rotation des tubes et des ailettes ont une influence significative sur la fusion. Huang et al. [4] 

ont proposé une nouvelle forme d’échangeur multitube aileté dotée d’ailettes arborescentes et 

ont trouvé que cette forme d’ailette réduit le temps de fusion et solidification jusqu’à 29,4 % et 

22,8 % respectivement par rapport aux ailettes longitudinales classiques. L’analyse de la 

littérature scientifique montre que peu d’études se sont consacrées à l’intensification des 

échanges thermiques par combinaison de l’extension de surface et de l’utilisation de multitubes. 

Elle montre également, que les études publiées sur les différentes techniques d’intensification 

sont souvent réalisées de façon simplifiée en 2D [5] négligeant le gradient de température axial.  

Cette étude numérique tridimensionnelle présente une nouvelle unité de stockage latent 

multitube à ailettes conçue pour l’exploitation de la chaleur résiduelle industrielle à basse et 

moyenne température. Les performances de cette unité sont examinées en comparaison avec 

une configuration multitube sans ailette, spécifiquement pour les phases de fusion et de 

solidification. Une contribution significative de cette étude réside dans l'analyse des effets 

tridimensionnels sur les processus de fusion et de solidification, offrant ainsi une 

compréhension approfondie des performances de l'unité dans des conditions réelles. 

2. Méthodologie  

2.1. Modèle physique 

 

La figure 1 illustre les deux unités de stockage comparées dans le cadre de cette étude. La 

première unité, dénommée multitube aileté, consiste en un échangeur de chaleur horizontal de 

type tube et calandre dans lequel le MCP (Erythriol) est contenu dans une calandre de 70 cm 

de long, d'un diamètre interne de 14,6 cm et d'une épaisseur de 2 mm, tandis que le fluide 

caloporteur (Hytherm 600) circule dans quatre tubes équidistants, d'un diamètre interne de 20 

mm et d'une épaisseur de 2 mm, placés à 5 cm du centre de l'échangeur de chaleur et formant 

un angle de 90° l’un par rapport à l’autre.  Afin d’intensifier le transfert de chaleur, des ailettes 

Figure 1 : Schéma des configurations étudiées : (a) multitube aileté et (b) multitube.   
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longitudinales de 2 mm d'épaisseur reliant les quatre tubes ainsi que la calandre sont ajoutées. 

L’aluminium est utilisé pour les ailettes, les tubes et la calandre. La seconde unité de stockage 

(multitube) qui sert de référence est constituée de 4 tubes nus (sans ailettes). Pour cette 

configuration seul le diamètre de la calandre est modifié de telle sorte que les deux 

configurations soient comparées à iso-volume de MCP. Les propriétés thermo-physiques du 

MCP sont listées dans le tableau 1 et ceux du fluide caloporteur et d’aluminium sont disponibles 

dans [6], [7]. En raison de la symétrie des deux configurations et des phénomènes physiques, 

seule la moitié des géométries (par rapport au plan traversant l’ailette verticale) est simulée, ce 

qui permet de réduire le temps de calcul et le coût numérique. 

 

 𝜇 𝜆 𝐶𝑝 L TS/TL 𝛽 

kg.m-3 kg.m-1.s-1 W.m-1.K-1 J.kg-1.K-1 J.kg-1 °C K-1 

1480 à 20 °C 0,01 linéaire 

0,733 à 20 °C 

0,326 à 140 °C 

solide : 1380 

liquide : 2760 

linéaire entre TS et TL 

339,8 116,7/118,7 0,001014 

Tableau 1 : Propriétés thermo-physiques du MCP (erythritol) [6].   

2.2 Formulation physique 

Le problème est simulé en 3D par l’utilisation du Code CFD Star CCM+ où le changement 

de phase est modélisé par la méthode enthalpie porosité [8].  

Les hypothèses suivantes sont considérées afin de simplifier l’étude :  

- Les écoulements du fluide caloporteur et du MCP liquide sont incompressibles et 

laminaires. 

- L’expansion volumique et la dissipation visqueuse sont négligées. 

- L’approximation de Boussinesq est considérée pour tenir compte de la convection 

naturelle.   

 

Compte tenu des hypothèses ci-dessus, les équations gouvernant l’écoulement et les 

échanges convectifs dans le MCP se présentent comme suit : 

Equation de conservation de masse : 

                                                                    ∇ .𝑉⃗ = 0                                                                                  (1) 

Equation de la quantité de mouvement : 

ρ
𝜕𝑉⃗ 

𝜕𝑡
+ 𝜌(𝑉⃗ . ∇)𝑉⃗ = −∇𝑃 + 𝜇∇2𝑉⃗ + 𝑆𝐵

⃗⃗⃗⃗ + 𝐴𝑉⃗ (2) 

𝑆𝐵
⃗⃗⃗⃗ = 𝜌𝑔 β(𝑇𝑟𝑒𝑓 − 𝑇) (3) 

 

𝑆𝐵
⃗⃗⃗⃗  représente le terme source de flottabilité et 𝐴𝑉⃗  est ajouté à l’équation pour modéliser toute 

les phases du MCP, à savoir la phase liquide, solide et la « mushy zone ». Ce terme est basé sur 

la relation de Carman-Konzy donnée par l’équation (4) ci-desssous:  

                                                                     𝐴 = −𝐶
(1 − 𝑓𝑙)

𝑓𝑙
3 + 𝜖

                                                                (4) 

Dans l’équation (4), C est la constante de la mushy zone, 𝜖 est une petite constante numérique 

de valeur 0.001 pour éviter la division par 0 et Fl est la fraction liquide définie comme : 
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𝑓𝑙 = {

0           𝑠𝑖 𝑇 ≤ 𝑇𝑆 
𝑇 − 𝑇𝑠

𝑇𝑙 − 𝑇𝑠
         𝑠𝑖 𝑇𝑠 < 𝑇 < 𝑇𝐿

1            𝑠𝑖  𝑇 ≥ 𝑇𝐿

 (5) 

Equation de l’énergie : 

∂H 

𝜕𝑡
+ ∇(𝑉⃗ . ℎ) = ∇(

𝜆

𝜌𝐶𝑝
∇ℎ) (6) 

Où H est énergie totale, calculée comme la somme de l’enthalpie latente et sensible : 

𝐻 = ℎ + Δ𝐻 (7) 

ℎ = ℎ𝑟𝑒𝑓 + ∫ 𝐶𝑝 𝑑𝑇
𝑇

𝑇𝑟𝑒𝑓

 (8) (𝟕) 

Δ𝐻 = 𝑓𝑙 . 𝐿 (9) 

2.3. Conditions aux limites et initiales  

• Processus de fusion :  

Initialement, l’ensemble du système est à une température de 80 °C. Ensuite, à l’entrée des 

tubes, un profil de Poiseuille correspondant à un nombre de Reynolds de 2000 est imposé, avec 

une température de 155 °C. A la sortie des tubes, une condition de pression de sortie 

atmosphérique est appliquée. Au niveau des interfaces solide-solide et liquide-solide, le 

transfert conducto-convectif est adopté. De plus, la paroi extérieure de l’échangeur est 

considérée adiabatique et une condition de symétrie est également utilisée sur le plan de 

symétrie permettant la réduction du domaine. 

• Processus de solidification :  

Pendant la solidification, le système est initialement considéré à une température de 155 °C. 

Les conditions aux limites restent les mêmes que pour la fusion, à l'exception de la température 

d'entrée qui est ramenée à 80 °C. 

2.4. Validation du code de calcul  

Afin d’évaluer la précision de notre code de calcul Star CCM+ dans la modélisation des 

problèmes de changement de phase incluant  la convection naturelle, une étude de validation a 

été réalisée et les résultats obtenus ont été comparés avec le benchmark de Hannoun et al [9]. 

                     

         

    

   

    

    

    

    

   

    

    

    

 
  
 
  
 
 
  
  
 
  
 
  
  

             

        

Figure 2 : Comparaison de la fraction liquide entre le benchmark et le code Star CCM+ 
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Le problème étudié porte sur la fusion de l’étain pur dans une cavité carrée de 0,1 × 0,1m 

différentiellement chauffée. Les résultats de comparaison de la fraction liquide obtenue avec le 

code de calcul Star CCM+ montrent une bonne concordance avec le benchmark (figure 2), avec 

une différence maximale de 0,31 %.  

3. Résultats et discussion  

3.1. Processus de fusion 

Cette partie est consacrée à la comparaison entre la configuration multitube aileté et celle 

de référence (multitube) durant la fusion. Afin de comprendre les mécanismes locaux durant 

cette phase, les cartographies de la fraction liquide dans un plan transversal au centre de l’unité 

de stockage (x=35 cm) pour les deux configurations sont présentés dans la figure 3. Au début 

du processus de fusion, une fine couche de MCP liquide se forme autour des tubes et des ailettes 

(pour le multitube aileté), caractérisée par un front de fusion symétrique indiquant que le 

transfert de chaleur se fait principalement par conduction. Au fil du temps, le volume du MCP 

fondu augmente et le front de fusion devient asymétrique témoignant de la présence de la 

convection naturelle qui, avec le temps, devient prédominante dans le transfert de chaleur par 

rapport à la conduction. Il peut être également observé que le MCP situé dans la partie 

supérieure fond plus rapidement. Cela est dû aux effets de flottabilité qui, du fait de la différence 

de densité, déplace le MCP liquide et chaud vers le haut et le MCP solide et froid vers le bas. 

 

En comparant les deux configurations, on voit clairement que la configuration multitube aileté 

fond plus rapidement et que l’extension de la surface d’échange (ailette) jusqu’au centre de 

l’unité de stockage dans cette configuration accélère le transfert dans cette zone, qui dans le cas 

du multitube nu, prend beaucoup de temps à fondre.  

 

 La figure 4 montre l’évolution de la fraction liquide dans toute l’unité de stockage pour 

les deux configurations. La configuration multitube aileté permet d’effectuer une fusion 

Figure 3 : Contours de la fraction liquide durant la fusion pour les configurations : multitube aileté 

(a) et multitube (b). 
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complète après 18,8 min contre 26 min pour la configuration multitube. L’extension de surface 

d’échange par l’ajout des ailettes permet donc une réduction de 27,4 % du temps de fusion. 

 

 

3.2. Processus de solidification 

 

Les cartographies de fraction liquide au cours de la solidification présentées dans la figure 

5 montrent une asymétrie au début de la solidification, signifiant que le transfert de chaleur se 

fait d'abord par convection naturelle, avant que la conduction ne prédomine lorsque la fraction 

liquide diminue dans l'unité de stockage. On voit également que la partie inférieure du MCP se 

solidifie plus rapidement, en raison de la présence de la convection naturelle. 

  

 Comme le montrent la figure 5 et la figure 6, qui présente la fraction solide en fonction 

du temps dans l'ensemble de l’unité de stockage, la solidification du MCP est beaucoup plus 

Figure 5 : Contours de la fraction liquide durant la solidification pour les 

configurations : multitube aileté (a) et multitube (b).  

                       

           

 

   

   

   

   

   

   

   

   

   

 

 
  
 
  
 
 
  
  
 
  
 
  
  

                

         

Figure 4 : Evolution temporelle de la fraction liquide pendant la fusion - 

configuration avec et sans ailettes. 
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rapide dans la configuration multitube aileté, avec un temps de solidification de 25,5 min contre 

37,8 min pour le multitube. Cela représente une réduction de 31,5 % du temps de solidification. 

3.3. Effet tridimensionnel sur la cinétique de fusion et la solidification 

Cette section se penche sur l'influence de la tridimensionnalité sur la cinétique de fusion et 

de solidification, visant à évaluer la pertinence de l'adoption d'une approche tridimensionnelle 

par rapport à une approche bidimensionnelle. À cet effet, l'évolution temporelle de la fraction 

liquide moyenne pendant la fusion est tracée à deux positions par rapport à l'entrée du fluide 

caloporteur, à x=10 cm et x=60 cm (figure 7), pour la configuration multitube aileté. De manière 

similaire, la fraction solide est tracée pendant le processus de solidification (figure 8). 

Concernant la fusion, une différence notable est observée dans l'évolution de la fraction 

liquide entre les deux positions. Comme prévu, le MCP près de l'entrée du fluide fond plus 

rapidement, attribuable à l'existence d'un gradient de température axial significatif dans le fluide 

caloporteur. Dans la section transversale à x=10 cm, la fusion du MCP est complète en 16 

minutes, tandis qu'à la position 60 cm, elle se prolonge jusqu'à 18,5 minutes, représentant une 

différence notable de 15 %. L'évolution temporelle de la fraction solide pendant la solidification 

(figure 8) révèle également une disparité entre les deux positions, d'environ 8 %, avec une 

solidification complète après 23,6 minutes à la position 10 cm, comparée à 25,46 minutes à la 

position 60 cm. 

Figure 7 : Evolution de la fraction liquide 

moyenne durant la fusion à deux positions. 
Figure 8 : Evolution de la fraction solide 

moyenne durant la solidification à deux positions. 

                 

           

 

   

   

   

   

   

   

   

   

   

 

 
  
 
  
 
 
  
  
 
  
 
  
  

       

       

                       

           

 

   

   

   

   

   

   

   

   

   

 

 
  
 
  
 
 
  
 
  
 
 
  
  

       

       

           

 

   

   

   

   

   

   

   

   

   

 

 
  
 
  
 
 
  
 
  
 
 
  
  

                

         

Figure 6 : Evolution temporelle de la fraction solide pendant la solidification - 

configuration avec et sans ailettes 
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4. Conclusion 

Dans cette étude numérique tridimensionnelle, une unité de stockage thermique latent, sous 

forme d’un échangeur multitube et calandre aileté a été évaluée et comparée à iso-volume du 

MCP à un cas de référence sans ailettes. Les résultats ont démontré que l'ajout d'ailettes à 

l'échangeur multitube entraîne une réduction significative de 27,4 % du temps de fusion et de 

31,5 % du temps de solidification. Les effets tridimensionnels, en particulier liés au gradient de 

température axial dans les tubes, ont été identifiés comme ayant une influence majeure, pouvant 

induire une différence axiale de fusion ou de solidification atteignant 15 %. Ainsi, il est 

fortement recommandé de prendre en compte la troisième dimension pour une simulation plus 

précise des phénomènes de changement de phase, en particulier pour les échangeurs de chaleur 

de grande longueur. 

Suite à ce travail, une étude paramétrique sur les dimensions des tubes caloporteurs, leur 

nombre et leurs positions, ainsi que sur l'épaisseur des ailettes et la forme de l'échangeur sera 

effectuée. Cette approche permettra d'identifier les paramètres majeurs qui impacte les 

performances en termes de transfert thermique et de cinétique de charge-décharge, ouvrant ainsi 

la voie à une optimisation multi-objectif de l’unité de stockage. 
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Résumé - Dans cet article, on va s’intéresser à l’influence d’une source thermique sur la température de 

Leidenfrost d’une paroi se refroidissant et soumise à un écoulement dispersé de vapeur d’eau et de 

gouttes. Cette température est intéressante à connaitre car, passée cette limite en refroidissement, les 

coefficients de transferts thermiques augmentent fortement. Notre cas s’applique à un refroidissement 

d’assemblage d’un cœur de REP qui aurait subi un accident de perte de réfrigérant au primaire (accident 

de type APRP). Les expériences réalisées au cours de ce travail montrent que cette température est 

influencée par plusieurs paramètres dont la puissance résiduelle, source thermique due à la 

désintégration des produits de fission. C’est ce que nous allons montrer et analyser dans cet article. 

Nomenclature 

a diffusivité thermique, m².s-1 

Cp chaleur massique, J.kg-1.K-1 

d10 diamètre moyen, m 

e épaisseur, m 

eL,eW effusivité, W.K−1.m−2.s1/2 

𝑚𝐿̇  débit massique de liquide, kg/h 

𝑚𝑉̇  débit massique de vapeur, kg/h 

Re nombre de Reynolds 

T température, °C 

TD0 température intiale des gouttes 

TLFP température de Leidenfrost, °C 

TSPIN température spinodale, °C 

TV température de vapeur, °C 

u vitesse, m/s 

We nombre de Weber 

z variable d’espace, m 

Symboles grecs 

 fraction volumique 

 conductivité, W.m-1.K-1 

 masse volumique, kg/m3 

 

Indices et exposants 

0 initial 

g goutte 

L liquide 

W paroi 

 

Acronymes 

LIF Laser Induced Fluorescence 

LFP Leidenfrost 

PDA Phase Doppler Anemometry 

REP réacteur à eau pressurisée 

1. Introduction 

Lors d’un accident de perte de réfrigérant primaire (APRP), le cœur du réacteur perd son 

inventaire en eau et malgré l’arrêt automatique du réacteur par chute des barres de contrôle (qui 

provoque l’arrêt de la réaction en chaine), la température des assemblages va augmenter 

rapidement du fait de la puissance résiduelle produite par le cœur ; cette puissance est due à la 

désintégration des produits de fission. Cette source thermique représente environ 7% de la 

puissance nominale du réacteur et elle décroit de façon exponentielle. Ainsi, même à l’arrêt, 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-029
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l’existence de cette puissance résiduelle explique qu’il faille refroidir le réacteur et que la 

température des assemblages puisse augmenter très rapidement dans les premiers instants 

suivant l’arrêt car ils ne sont plus refroidis. Ce refroidissement va s’opérer par une injection 

d’eau « froide » par le bas des assemblages et il va donner lieu à un écoulement dispersé de 

vapeur d’eau et de gouttes (en anglais, dispersed flow film boiling ou DFFB) qui se propage 

dans tout l’assemblage assez rapidement car même si la vitesse de renoyage est faible, le débit 

de vapeur générée au front de trempe donnera lieu à des vitesses importantes de la vapeur et 

des gouttes entrainées. Par conséquent, cet écoulement joue un rôle primordial dans le 

refroidissement initial des crayons combustibles qui ne sont pas encore immergés dans l'eau. 

Dans cet article, on va s’intéresser à l’influence de la puissance résiduelle sur la température 

de remouillage de la paroi qu’on associe ici à une transition de Leidenfrost s’agissant d’impacts 

de gouttes en paroi. En effet, les assemblages se refroidissant en aval de la zone de trempe, on 

va passer d’un écoulement de type DFFB sans mouillage de la paroi à un écoulement mouillant 

si la température de paroi passe en deçà du point de Leidenfrost (LFP). Des expériences 

réalisées sur l’expérience COLIBRI du LEMTA ont montré que cette température est influencée 

par plusieurs paramètres dont la puissance résiduelle. Avant d’analyser comment la température 

LFP évolue en fonction de la puissance résiduelle, on reviendra dans une brève analyse 

bibliographique sur la transition « Leidenfrost » puis on décrira le dispositif expérimental et 

enfin, on analysera les résultats expérimentaux. 

2. Température de Leidenfrost - modèles récents 

Une goutte posée de façon sessile ou impactant une paroi est en régime de Leidenfrost s’il 

n’y a aucun contact physique entre celle-ci et la paroi ; elle en est isolée par une mince couche 

de vapeur qui se forme instantanément. Le régime de Leidenfrost est donc un régime non 

mouillant. La température de Leidenfrost marque la fin du régime de film et marque donc la 

transition vers des régimes dit mouillants. Si on refroidit une paroi, la limite de Leidenfrost 

marquera la transition entre le régime à film vapeur vers des régimes d’ébullition. Typiquement, 

les profils temporels de température mesurés sont tels que présentés en figure 1. 

 

Figure 1 : courbe de refroidissement typique 

 

Te
m

p
ér

at
u

re
 p

ar
o

i

temps

Régime de film

Régime
de transition

Ébullition 
nucléée

monophasique

Point de
Leidenfrost

Flux critique

Fin de l’ébullition

Congrès Français de Thermique SFT 2024, Strasbourg, 4 – 7 juin 2024

422



 

La température de Leidenfrost pour une goutte sessile ou en impact a fait l’objet de 

nombreuses publications et elle est toujours supérieure à la température de saturation du liquide. 

Pour une goutte d’eau sessile, elle varie entre 162°C et 263°C en fonction de sa pureté et de la 

rugosité de la paroi mais pour une goutte en impact, elle est également fonction de la vitesse 

d’impact qui modifie l’étalement de la goutte de façon dynamique et donc l’écoulement de la 

vapeur sous celle-ci. 

Bernardin et al. [1] ont donné la corrélation suivante : 

 

 𝑇𝐿𝐹𝑃 = 162 + 24.3𝑢0.64 (1) 

 

Où 𝑇𝐿𝐹𝑃 est exprimée en °C et la vitesse u (vitesse d’impact) en m/s. Une valeur de 162°C a été 

déterminée pour une goutte d’eau sessile posée sur une surface en aluminium. Une précision 

importante, cette relation est valide uniquement pour des gouttes d’eau impactant une surface 

parfaitement lisse. Leurs expériences montrent que si la surface est rugueuse, la transition 

s’opérera à une température plus faible. Cette relation est limitée car elle ne tient pas compte 

du diamètre de la goutte, permettant de définir un nombre de Reynolds à l’impact, ni des 

propriétés thermo-physiques de la paroi. Récemment, Castanet et al. [2] ont proposé un nouveau 

modèle tenant compte du caractère transitoire du contact entre la goutte et la paroi : 

 

 𝑇𝐿𝐹𝑃 = 𝑇𝑆𝑃𝐼𝑁 + 𝑓(𝑊𝑒, 𝑅𝑒)
𝑒𝐿

𝑒𝑊
(𝑇𝑆𝑃𝐼𝑁 − 𝑇𝐷0) (2) 

 

𝑇𝑆𝑃𝐼𝑁 est la température spinodale correspondant à la température maximale à laquelle un 

liquide peut être chauffé avant qu'il ne se vaporise spontanément. Elle peut être déterminée 

théoriquement à partir de l'équation d'état de Van der Waals. Pour l’eau pure à une pression de 

1 bar, elle vaut 320.25°C ; 𝑇𝐷0 est la température de la goutte avant impact. 𝑓(𝑊𝑒, 𝑅𝑒) est une 

fonction qui dépend de la dynamique de l’impact et 𝑒𝐿, 𝑒𝑊 sont respectivement l’effusivité du 

liquide et de la paroi. 

3. Installation COLIBRI 

La Figure présente une vue schématique du banc expérimental COLIBRI1. Il se compose 

d’un système d’injection permettant la formation de gouttes d’eau, d’un système d’injection de 

vapeur surchauffée et d’une région tubulaire d’expérimentation et de métrologie. Cette région 

tubulaire est représentative d’un sous-canal de REP (cf thèses de JD Peña Carrillo [3] et JE 

Luna Valencia [4]). 

La région tubulaire du banc expérimentale est composée de trois parties. Les parties en 

amont et aval de la zone d’essai ont un diamètre de 11.78 mm (e=0.57mm), correspondant au 

diamètre hydraulique équivalent d’un sous-canal représentatif non déformé d’un REP (i.e. le 

sous-canal pris entre quatre crayons combustible). La veine d’essai est amovible, permet de 

représenter un sous-canal partiellement déformé pour étudier différents taux de bouchage. Dans 

ce papier, on ne présente que des résultats pour un sous-canal intact (Dh=11.78mm). 

                                                 
1 COoLIng of Blockage Region Inside a PWR Reactor 
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Figure2 : Schéma du banc expérimental COLIBRI 

 

La veine d’essais est un tube en inconel 625 ; elle est chauffée par effet Joule en utilisant un 

générateur électrique (TDK Lambda GEN 10-300). Des fenêtres optiques en borosilicate sont 

placées en amont et en aval de cette partie afin d’effectuer de mesures optiques des 

caractéristiques des gouttes dans le tube (Vitesse, diamètre et température des gouttes). 

L’écoulement à goutte dispersées est obtenu en injectant de l’eau chauffé à 80°C (jet issu d’un 

injecteur de 700 µm en diamètre) qui se fragmente sous l’effet d’un flux de vapeur. Celle-ci est 

produite par générateur de vapeur à un débit massique maximale de 10 kg/h. Le débit massique, 

la température, et la pression de la vapeur sont mesurés en utilisant respectivement un 

débitmètre à orifices Rosemount®, un thermocouple type-K, et un transmetteur de pression 

Keller®. Des mesures de températures de gouttes réalisées par LIF à l’entrée de la veine [3][4] 

montrent qu’elles sont à saturation ou proche de la saturation. 

Les expériences sont séquencées de la façon suivante : Les conditions d’injection de 

l’écoulement diphasique sont ajustées et la phase d’injection démarre. Ensuite, le générateur 

électrique est mis en route afin de chauffer la veine jusqu’à une température représentative d’un 

APRP. Une fois le régime quasi-stationnaire atteint, le générateur est coupé ou maintenu à une 

puissance représentative d’une puissance résiduelle et les mesures simultanées de 

thermographie infrarouge, PDA et LIF démarrent afin d’obtenir l’évolution de la température 

externe du tube et les propriétés thermo-hydrauliques de l’écoulement des gouttes lors du 

refroidissement du tube. De plus, la température d’injection de vapeur, des gouttes, les débits 

massiques d’injection de la vapeur et du liquide sont enregistrés. 

 

4. Influence de la puissance résiduelle sur la température de Leidenfrost 

Des expériences avec différentes puissances résiduelles ont été réalisées. Dans ces 

expériences, la veine d’essai est tout d’abord chauffé avec une puissance maximale de 6420 
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W/m (comme pour les expériences sans puissance résiduelle) jusqu’à atteindre une température 

initiale de tube proche de 800°C, assurant un régime de film vapeur en début d’essai. Au 

démarrage de l’essai, la puissance est réduite de 6420 W/m à la valeur définie pour chaque 

expérience (entre 500 et 2000 W/m). Les paramètres thermo-hydrauliques des expériences 

référencées C2-3, C2-9, C2-10, C2-11 et C2-122 sont résumés dans le tableau 1. 

 

Numéro 
𝑚𝑉̇  

[kg/h] 
𝑚𝐿̇  

[kg/h] 
𝛼𝑔 Rev 

Puissance 
résiduelle 

Pv [bar] 
Tv à 

l’entrée 

C2-3 3.1  8  1.4 10-3 4520 0 kW/m 1.3 270 °C 

C2-9 2.97 7.7 1.7 x10-3 4403 0,47 kW/m 1.3 287 °C 

C2-10 3.13 7.7 1.4 x10-3 4639 0,95 kW/m  1.3 259 °C 

C2-11 2.95 7.7 2 x10-3 4374 1,44 kW/m 1.3 255 °C 

C2-12 2.9 7.7 1.4 x10-3 4298 1,9 kW/m 1.3 260 °C 

Tableau 1 : Paramètres thermo-hydrauliques des expériences 

Pour chaque expérience, on réalise des mesures statistiques des distributions en taille et 

vitesse des gouttes à l’aide de la sonde PDA afin d’obtenir les caractéristiques de la population 

en entrée de veine d’essais. La figue 3 montre les distributions en taille et vitesse des gouttes 

en fonction du diamètre pour les différentes expériences. On remarque une légère variation 

entre les distributions malgré des débits de gouttes et de vapeur très proches d’une expérience 

à l’autre. Cela est dû aux inconvénients mentionnés précédemment du système d'acquisition 

PDA concernant l'analyse statistique, dans ce cas certaines expériences ont beaucoup plus de 

gouttes mesurées que d'autres. 

 

Figure 3 : Distributions en taille et vitesse de gouttes en fonction du diamètre 

La température de paroi du tube est mesurée à l’aide d’une caméra infrarouge (Jade Cedip 

3) équipée d’un filtre dans la bande spectrale [3,97-4,01]µm. Les cartogrammes de température 

sont donnés en Figure 4 et permettent de déterminer les évolutions locales de la température de 

paroi et ainsi déterminer la température de transition de Leidenfrost. 

 

                                                 
2 Ces références sont identiques à celles utilisées  
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Expériences 

analysées 

𝑢𝑔̅̅ ̅ 

en m/s 

Diamètre moyen (d10) 

en µm 

C2-3 14.9 276 

C2-9 12.2 297 

C2-10 14.9 273 

C2-11 10.5 266 

C2-12 14.8 248 

Tableau 2 : Principaux paramètres des gouttes 

 

 

Figure 4 : Cartogramme des températures de paroi 

 

 

Figure 4 : Evolution de la température pour différentes positions 

 

Sur la figure 4, on remarque clairement que la transition de Leidenfrost est retardée pour 

toutes les expériences avec puissance résiduelle (C-3 est réalisée sans puissance résiduelle, cf 

tableau 1). L’analyse n’est pas aisée car nous ne pouvons pas estimer la vitesse d’impact des 

C2-3 C2-9 C2-10

C2-12C2-11

z=0 z=50mm z=100mm
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gouttes et nous travaillons aussi avec une population de gouttes avec des diamètres moyens 

proches mais différents, contrairement aux expériences faites par [1] et [2] qui ont conduit à 

proposer les modèles décrit par les relations (1) et (2). La comparaison de TLFP ne peut donc 

que se limiter aux expériences C2-3, C2-10 et C2-11 qui ont des diamètres moyens très proches 

et compris entre 266 et 273µm, on peut donc raisonnablement s’attendre à des nombres de 

Weber d’impact équivalent entre ces trois expériences. Ceci étant posé, on remarque que la 

température de Leidenfrost est de l’ordre de 480°C à z=0mm pour les expériences avec 

puissance résiduelle et de 420°C pour l’expérience de référence (sans puissance résiduelle). A 

z= 50mm, TLFP = 420°C, 400°C et 380°C respectivement pour une puissance de 1.5kW/m, 

1kW/m et 0kW/m ; enfin à z=100mm, TLFP = 375°C, 350°C et 320°C respectivement pour une 

puissance de 1.5kW/m, 1kW/m et 0kW/m. La température de Leidenfrost diminue car la 

population de gouttes s’évaporant dans la veine d’essais, le diamètre moyen diminue et par 

conséquent, ces résultats sont consistant avec le modèle 2. 

 

On va maintenant estimer la température de Leidenfrost à l’aide de la relation (2) qui ne tient 

pas compte d’une puissance résiduelle. Les propriétés de la paroi (inconel 625) et des gouttes 

sont les suivantes. 

− Inconel    W = 8440 kg/m3 ; W = 15.6 W/m.K ; CpW = 480J/kg.K 

− Liquide    L = 1000 kg/m3 ; L = 0.6 W/m.K ; CpL = 4180J/kg.K 

 

En appliquant le modèle (2), avec 𝑓(𝑊𝑒, 𝑅𝑒) =  √5 (cf [2] valable pour des gouttes dont 

We>10 et Re>100), on obtient une température Leidenfrost de l’ordre de 363°C. Cette valeur 

est du même ordre de grandeur que celle obtenue expérimentalement mais on sous-estime la 

valeur expérimentale. Ceci peut s’expliquer par le fait que dans notre cas, les gouttes impactent 

la paroi à des nombres de Weber bien inférieurs à 10. L’ordre de grandeur donné par JD Peña 

Carrillo [3] est inférieur à We=1. Les gouttes se déformant très peu conduirait à un 

échauffement transitoire peu marqué et par ailleurs, les gouttes étant quasiment à saturation, 

l’échauffement transitoire des gouttes ne doit pas suivre le modèle donné par Castanet et al. [2]. 

 

L’existence d’une puissance résiduelle modifie la température de Leidenfrost. En effet, elle 

la décale vers des températures plus élevées. Le modèle de Castanet et al. [2] se base sur une 

estimation du champ de température dans le solide (considéré milieu semi-infini) et dans le 

liquide (milieu semi-infini également) par des modèle 1D transitoire mais dans notre cas, on 

doit tenir compte de la puissance résiduelle du solide donc ajouter le terme 
𝑞̇

𝑎𝑊𝜌𝑊𝐶𝑝𝑊
  , ce qui 

donne l’équation suivante à résoudre : 

 
1

𝛼𝑊

𝜕𝑇𝑊

𝜕𝑡
=

𝜕²𝑇𝑊

𝜕𝑧²
+

𝑞̇

𝑎𝑊𝜌𝑊𝐶𝑝𝑊
 (3) 

Avec 𝑇𝑊(𝑧 = ∞, 𝑡) = 𝑇𝑊0 ; 𝑇𝑊(𝑧 = 0, 𝑡 = 0) = 𝑇𝐶 et 𝑇𝑊(𝑧, 𝑡 < 0) = 𝑇𝑊0 

Ayant pour solution :  

 𝑇𝑊(𝑧, 𝑡) =  𝑇𝑊0 + (𝑇𝐶 − 𝑇𝑊0)𝑒𝑟𝑓𝑐 (
𝑧

2√𝑎𝑊𝑡
) +

𝑞̇𝑡

𝜌𝑊𝐶𝑝𝑊
 (4) 
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La solution de cette équation associée à une condition de température en paroi prise comme 

étant la température de contact ne conduit cependant pas à une expression de la température de 

Leidenfrost différentes des calculs de [2]. Ce modèle n’est donc pas adapté pour notre cas.  

 

5. Conclusion 

La température de Leidenfrost est influencée par la puissance résiduelle de la paroi qui a 

tendance à augmenter la valeur de la température quand la puissance résiduelle augmente. 

Cependant, l’analyse de ces expériences n’est pas aisée car dans notre cas, l’écoulement est 

polydisperse. La confrontation de nos estimations avec le modèle proposé par Castanet et al. 

[2] montre également que le modèle de Castanet et al. permet d’obtenir une valeur approchée 

acceptable mais ce modèle ne permet cependant pas de prendre en compte la puissance 

résiduelle qui, nous l’avons mesurée, décale TLFP vers de plus hautes températures. 
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Abstract - Sustainable insulation materials have demonstrated potential for enhancing building energy 

efficiency while maintaining thermal comfort. Traditionally, the energy efficiency of buildings and the 

insulating effects of these materials on the building envelope have been evaluated through energy 

analysis, which mainly focuses on quantifying total energy consumption. However, the application of 

exergy analysis offers a more comprehensive evaluation of the building envelope's energy efficiency. 

Therefore, this study analyzes the energy and exergy performance of the building envelope with 

different sustainable insulation materials on the Winter period for 24-h using MATLAB. The results 

indicate that sustainable insulation materials significantly improve the energy efficiency of the building 

envelope. This study provides a more comprehensive insight into evaluating the energy efficiency of 

building envelopes, not only by measuring energy use but also by assessing the effectiveness and quality 

of the insulation. 

Nomenclature 

Ui thermal transmittance in i surface, W.m-2.K 

dj  thickness of j layer in envelope, m 

kj thermal conductivity of j layer, W.m-1.K 

TQ  transmission heat loss rate, kW 

Ai area in i surface, m2 

Udoor   thermal transmittance of door, W.m-2.K 

Adoor area of door, m2 

Fxi correction factor for specific temperature 

Tin indoor temperature, K 

Tout outdoor temperature, K 

VQ  ventilation heat loss rate, kW 

cp  specific heat capacity, J.kg-1.K 

ρ  density of the air, kg.m-3 

V volume of the building, m-3 

nd air exchange rate 

SQ  solar heat gain rate, kW 

Is solar irradiance on window, W.m-2 

Ff frame factor 

Aw  window area, m2 

gj g-value of window 

Fsh shading coefficient 

Fno orientation factor 

0Q  heat gain rate due to person, kW 

''

0Q  heat emission per person, kW 

no  number of people 

LQ  heat gain rate due to artificial lighting, kW 

pl  power rating, kW 

AN net floor area, m-2 

DQ  total heat demand rate, kW 

destEx  exergy destruction rate, kW 

Q  the rate of heat transfer, kW 

inEx  exergy input, kW 

outEx   exergy output, kW 

1. Introduction 

The rapidly increasing demand for building has generated a massive amount of energy usage. 

According to the European Commission [1], buildings accounted for approximately 40% of 

energy consumption and 36% of energy-related greenhouse gas emissions within the European 

Union (EU) before 2021. As a result, the construction sector plays a critical role in energy use 

and greenhouse gas production. Energy within buildings is primarily consumed for heating, 

cooling, lighting, and ventilation [2,3]. Consequently, enhancing thermal regulation in 

buildings to improve energy efficiency and reduce consumption has become a focal point of 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-031
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attention. The building envelope, acting as the primary interface between the interior and 

exterior environments, plays a crucial role in thermal regulation beyond mere separation. 

Innovatively, recycling biomass-based material for the building envelope is considered a  

promising strategy for reducing energy consumption [4]. In particular, straw has significant 

potential for insulation due to its abundant yield and superior insulating properties [5,6]. 

However, its application still faces some challenges due to the structure. Recent proposals have 

suggested using cob, a mixture of raw earth and straw, as an insulation material to address these 

issues [7]. Some researchers have confirmed that the mechanical and thermal properties of the 

cob can be improved compared the raw earth and straw through experimental methods [8,9].  

Despite the interest in sustainable insulation material within building envelopes, there are 

limited methodologies on the selection of such materials, mainly energy analysis [10]. This gap 

in the literature underscores the necessity for a novel research direction that combines energy 

and exergy analyses. Thus, in this study, a numerical simulation to analyze the energy and 

exergy performance of various sustainable insulation materials in the building envelope is 

developed using MATALB. The study aims to explore and compare the energy savings and 

insulated effects of these materials on the building envelope. 

2. Methodology 

2.1. The studied envelope system 

The envelope system studied was implemented in a small building with a floor area of 19.8 

m² and a volume of 55.44 m³. A door area of 1.89 m² was set on the west wall. And a small 

openable window was set on the south wall to allow the real influence of solar radiation on the 

indoor environment. The indoor air temperature was set to 23 ℃ to achieve thermal comfort. 

The building was simulated without a heating system. The standard wall consisted of brick 

covered with plaster on both the inner and outer sides. In addition, the external side was covered 

with different sustainable insulation materials: (1) clay; (2) straw; (3) a composition of 95% 

clay and 5% straw. The schematic of the whole system is shown in Figure 1.  

 

The composite wall layers

The composite roof layer

Insulation material

 

Figure 1: The different cases studies of building envelope 
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Furthermore, this study investigated four envelopes with different types of sustainable 

insulation materials, as presented in Table 1. Among them, the calculated U value of different 

cases can be calculated by Eq. (1). The air films can be ignored in this study. 

1

1
i

n j

j
j

U
d

k=

=


                                                              (1) 

 

 

Place  Thickness Thermal 

conductivity  

Calculated U 

value 

- m W.m-1.K W.m-2.K 

1 

Standard wall 

(without 

insulation) 

Plaster 0.0254 0.72 

2.5770 Brick 0.2286 0.72 

Plaster 0.0254 0.72 

Standard roof Cast-concrete 0.2286 1.13 4.9431 

2 

Clay wall 

Clay 0.03 0.457 

2.2041 
Plaster 0.0254 0.72 

Brick 0.2286 0.72 

Plaster 0.0254 0.72 

Clay roof 
Clay 0.03 0.457 

3.7327 
Cast-concrete  0.2286 1.13 

3 

Straw wall 

Straw 0.03 0.058 

1.1046 
Plaster 0.0254 0.72 

Brick 0.2286 0.72 

Plaster 0.0254 0.72 

Straw roof 
Straw 0.03 0.058 

1.3899 
Cast-concrete 0.2286 1.13 

4 

Clay-straw wall 

Clay-straw 0.03 0.259 

1.9846 
Plaster 0.0254 0.72 

Brick 0.2286 0.72 

Plaster 0.0254 0.72 

Clay-straw roof 
Clay-straw 0.03 0.259 

3.1437 
Cast-concrete 0.2286 1.13 

Table 1: Property for the building envelope [4,9,11] 

2.2. The weather conditions 

The simulation was conducted over a 24-hour on Winter period in Strasbourg, located in 

eastern France (Latitude: 48.573405°, Longitude: 7.752111°). The hourly measurement data of 

ambient temperature and solar radiation were sourced from the national meteorological service 

(Meteo) presented in Figure 2. These data reflect the comprehensive integration of diurnal 

variations in solar irradiance, which inherently consider the Earth's rotation and axial tilt. 
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Figure 2: The weather data of winter period for 24-h 

2.3. The theory analysis 

Based on the first law of thermodynamics, the heat loss through transmission, ventilation 

losses, passive solar heat gain, internal heat gain, and other uses of electricity were taken into 

consideration in the energy analysis. 

In this study, the thermal bridge was neglected. Most importantly, unlike walls and roofs, 

floors typically have less exposure to external climatic conditions, particularly in multi-story 

buildings where only ground floors might directly contact the ground. Thus, considering the 

objectives of this study, the thermal transmission through the floor was deemed to have a 

negligible impact on the overall energy performance and was therefore excluded from the 

detailed analysis. The rate of the transmission heat loss through a given envelope area can be 

calculated as [12]: 

( ) ( ) ( )+T i i xi in out door door in outQ U A F T T U A T T=    −   −                           (2) 

The rate of ventilation heat loss can be calculated as [12]: 

 ( ) ( )V p d in outQ C V n T T=     −                                                (3) 

The rate of solar heat gain through the window can be calculated as [12]: 

( )( )
,

1
w jS s f j sh noQ I F A g F F=  −                                              (4) 

The rate of internal heat gain due to the presence of two people can be calculated as [12]: 

''

0 0= oQ Q no                                                             (5) 

The rate of internal heat gain due to artificial lighting can be calculated as [12]: 

L l NQ p A=                                                              (6) 

The total heat demand rate following the energy balance can be calculated as [12]: 

( )=D T V S O LQ Q Q Q Q Q+ − + +                                               (7) 
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Based on the second law of thermodynamics, the ambient temperature can be used as 

reference temperature in this study. The exergy destruction rate can be expressed as [13]: 

(1 )out

dest in out

in

T
Ex Ex Ex Q

T
= − +  −                                             (8) 

Especially, the exergy destruction rate due to thermal losses from transmission and 

ventilation was quantified in this study, significantly contributors to overall energy inefficiency 

in buildings. Therefore, assuming balanced exergy inputs and outputs apart from these losses, 

focusing on the heat lost through the building envelope and necessary ventilation, a simplified 

expression for exergy destruction rate was derived as [10,12]:  

( )=  + 1 out

dest T V

in

T
Ex Q Q

T

 
 − 
 

                                               (9) 

3. Results and discussions 

The total heat demand rate results for all cases throughout the day are shown in Figure 3. It is 

evident that envelopes equipped with sustainable insulation materials exhibit a significantly 

reduced total heat demand rate compared to buildings lacking insulation. This observation 

implies that the implementation of sustainable insulation materials can lead to further 

reductions in the energy consumption of buildings. Furthermore, when comparing the 

insulation effects of different materials, it appears that the order of total heat demand rate from 

highest to lowest is clay, composite material (clay + straw), and straw. Consequently, utilizing 

straw as an insulation material in envelopes results in the lowest energy consumption among 

the options considered, thereby optimizing thermal comfort more efficiently. Moreover, the use 

of composite materials, specifically clay combined with straw, presents a viable alternative, 

suggesting that the integration of traditional and biomass-based materials can optimize building 

insulation. 
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(1) The hourly total heat demand rate (2) Sum up the total heat demand rate over the 24-h 

Figure 3: The total heat demand rate  

Figure 4 presents the combined transmission and ventilation heat loss rates of exergy 

destruction for each case, across all hours considered. Materials demonstrating lower rates of 

exergy destruction are deemed more effective in minimizing energy consumption. Notably, 

straw insulation exhibits the lowest rates of exergy destruction, both hourly and daily, making it 

the most efficient material for retaining heat within buildings during winter. This reduces the 

necessity for additional heating. Such findings are consistent with those from energy analysis 
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above, highlighting a congruence between the efficiency and energy conservation benchmarks 

identified through both evaluative methods. This parallel further underscores the effectiveness 

of straw as an insulation material, reinforcing its potential for enhancing energy efficiency in 

building design. 
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(1) The hourly exergy destruction rate (2) Sum up the exergy destruction rate over the 24-h 

Figure 4: The heat loss rate of exergy destruction 

4. Conclusion 

Numerical simulations of the building envelope with different sustainable insulation 

materials have been conducted in this study, with the aim of investigating the energy and 

exergy performance on Winter period for 24-h. The results indicated that the effectiveness of 

insulation in the building envelope, from best to worst, is straw, composite material (clay + 

straw), and clay. Compared to a standard envelope (without insulation material), the envelope 

insulated with straw exhibited a 65.72% reduction in the total heat demand rate and a 61.79% 

reduction in the heat loss exergy destruction rate, achieving thermal comfort. This study can 

serve as a reference for selecting sustainable insulation materials aimed at improving the energy 

efficiency of buildings. However, in future studies, special focus should be given to economic 

analysis. This recommendation stems from the observation that using straw envelope does not 

provide optimal outcomes in terms of both structural strength and economic advantages 

associated with recycling. Alternatively, incorporating straw and clay into envelope is 

purported to maximize benefits. Economic analysis should be combined with energy and 

exergy analyses for a more comprehensive assessment. 
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Résumé - Cet article propose une étude par simulation thermique dynamique des apports d’une
installation aéro-photovoltaı̈que améliorée sur une habitation unifamiliale à faibles besoins en chauffage
située dans l’est de la Belgique. Nous y comparons les résultats obtenus avec les situations reprenant
soit une installation photovoltaı̈que classique, soit une installation de panneaux solaires hybrides
non améliorés. La comparaison est réalisée tant d’un point de vue des besoins de chauffage, de
refroidissement et de la surchauffe que de la production électrique. Enfin, nous proposons quelques
éléments sur la sensibilité vis-à-vis de la situation géographique.

Nomenclature

BNE besoins nets en énergie, kWhm−2

cp capacité thermique, J kg−1K−1

I Irradiation solaire sur la paroi, Wm−2

n50 taux de renouvellement d’air par infiltration
sous une différence de pression de 50 Pa, h−1

Nu nombre de Nusselt, −
Re nombre de Reynolds, −
Q quantité d’énergie, J
qm débit massique, kg s−1

PV/Ta panneau hybride photovoltaı̈que et thermique
à air

S surface, m2

U coefficient de transfert thermique de la paroi,
Wm−2K−1

t température, ◦C
VG vortex generator

Symboles grecs
β coefficient de température , %K−1

η rendement, −
ε efficacité, −
λ conductivité thermique, Wm−1K−1

τ temps, s

Indices et exposants
air lié à l’air
elec électrique
ext extérieur
in entrant
m moyen
op opaque
out sortant
PV du panneau photovoltaı̈que
ref de référence
sol solaire
therm thermique

1. Introduction

Cette communication est réalisée dans le cadre d’un projet qui consiste à étudier et modéliser
les interactions entre une installation aérovoltaı̈que améliorée et un bâtiment énergétiquement
performant afin d’optimiser l’utilisation des ressources renouvelables (électrique et thermique
dans le cas de ces panneaux hybrides) en fonction des besoins de ce dernier. Dans le cadre de
ce projet, nous avons déjà mis en avant les gains potentiels que nous pourrions obtenir par une
intensification passive des échanges par générateur de vorticité dans le chenal des panneaux

https://doi.org/10.25855/SFT2024-034
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Figure 1 : Plans des différents niveaux de l’habitation

PV/Ta permettant d’améliorer les échanges thermiques convectifs [1]. La véritable question est
de savoir si ces gains potentiels sont exploitables pour une habitation dite passive.

2. Méthodologie

2.1. Simulation thermique dynamique

La simulation thermique dynamique, ou STD, permet d’étudier l’évolution temporelle des
grandeurs physiques liées à la thermique, d’un composant, d’un système énergétique ou dans
notre cas d’un bâtiment, en résolvant des équations différentielles ordinaires. Les simulations
réalisées pour cette étude ont toutes été établies avec le logiciel TRNSYS.

2.2. Le bâtiment

La maison modélisée est un bâtiment, orienté selon un axe faisant un angle de 60◦ par rapport
au nord, de plan rectangulaire de 9.80m x 8.90m en dimensions extérieures érigé sur 2 niveaux
et couvert d’une toiture à double pan présentant une inclinaison de 35◦. Le rez-de-chaussée
est composé d’un hall d’entrée (5m2) donnant accès à un WC (1.6m2), un local technique
(5.25m2) et un espace de vie composé d’une cuisine ouverte (14m2) et d’un séjour (40m2). A
l’étage, nous trouvons un hall de nuit (4.5m2) distribuant les accès vers 3 chambres (14.75m2,
13.8m2, 13.8m2), une salle de bain (11.5m2) et une buanderie (5.4m2) (voir figure 1).

Il s’agit d’une construction en ossature bois fortement isolée (Um,op = 0.123W/m2K), et
équipée de fenêtres à triple vitrage ( voir tableau 1), n’offrant que peu d’inertie thermique mais
disposant d’une excellente étanchéité à l’air (n50= 0.6 h−1).

Le bâtiment est équipé d’un groupe de ventilation mécanique à double flux muni d’un
récupérateur de chaleur présentant une efficacité ϵ de 80% et muni d’un bypass permettant
de court-circuiter l’échangeur pour éviter d’accentuer la surchauffe lorsque la température de
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Type U
W/m2K

mur 0.125
toit 0.108

plancher 0.152
fenêtres 0.6

Tableau 1 : Composition des parois

Lu → Ve Sa - Di
6h à 8h 7h

↓
16h à 22h 22h

Tableau 2 : Horaire d’occupation

l’air extérieur est supérieure à celle de l’intérieur par exemple.

Au niveau des hypothèses, nous avons considéré des gains internes constants pour l’ensemble
de l’habitation (3W/m2, ce qui se trouve dans entre les 4W/m2 de la FEBY 1 et les 2.1W/m2

du Passive House Institute [2]), une température constante pour le vide technique sous le plan-
cher du rez-de-chaussée (10 ◦C) et un taux de renouvellement d’air par ventilation volontaire
de 1 vol/h (soit environ 335m3/h). En ce qui concerne les consignes de chauffage, le rez est en
régime 20 ◦C/16 ◦C et l’étage en 18 ◦C/15 ◦C en fonction de l’occupation ou non du bâtiment
(voir tableau 2). Le modèle sera donc multizone avec une zone par niveau.

2.3. Le panneau aéro-photovoltaı̈que

Un panneau aéro-photovoltaı̈que (PV/Ta) est un panneau solaire hybride [3] qui vise à pro-
duire aussi bien de l’électricité (solaire photovoltaı̈que) qu’à récupérer de la chaleur (solaire
thermique) et dont le fluide caloporteur est l’air [4]. Ce dernier présente certains avantages vis-à-
vis d’autres fluides plus efficaces thermiquement (les faibles conductibilité et chaleur massique
de l’air ne jouent pas en sa faveur). Citons par exemple le fait que les installations sont techno-
logiquement plus simples et moins onéreuses dans leur conception mais aussi le fait que l’air
soit disponible gratuitement, en abondance et indispensable à la bonne ventilation des bâtiments
[7].

La forme la plus simple d’un panneau PV/Ta consiste à venir créer un chenal pour le passage
de l’air sous le panneau photovoltaı̈que au moyen d’une plaque parallèle à ce dernier [5] comme
le montre la figure 2. Dans une précédente publication [6], nous avons présenté un modèle
thermique 1-D de ce type de système. Nous avons donc développé en FORTRAN un nouveau
composant de panneau solaire hybride dans TRNSYS, nous permettant ainsi de composer une
installation solaire que nous pouvons relier à un modèle de bâtiment.

L’intérêt est de disposer d’un objet paramétrable individuellement permettant à l’avenir des
études de sensibilité paramétrique et d’éventuelles optimisations. Parmi ces paramètres, citons
les dimensions du panneau, la hauteur du chenal, le rendement électrique, la composition des
différentes couches et la présence ou non d’ailettes génératrices de vorticité visant à améliorer
les échanges convectifs au sein du chenal.

En entrées, le module reçoit les informations du flux solaire incident, du débit et de la
température d’air entrant, les conditions climatiques extérieures (température sèche de l’air
et température effective du ciel, vitesse du vent) et fournit en sorties la température de l’air
issu du panneau (tair,out,i), les productions électrique (Qelec,i) et thermique (Qtherm,i), le rende-
ment photovoltaı̈que corrigé en fonction de la température moyenne des cellules PV (ηi), les
températures moyennes au niveau des différentes couches (tair,i, tpv,i, ...), ...

1. ”Forum för Energieffektivt Byggande”, organisme suédois de certification des bâtiments énergétiquement
performants
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flux air

complexe isolant + aluminium
chenal

couche de support
cellules photovoltaı̈ques

couche de verre 3mm

Figure 2 : exemple de composition d’un panneau PV/Ta simple

tair,out,i = f( conditions météoi, propriétés du panneau, qm,air,i, ...) (1)
Qtherm,i = qm,air,i · cp,i · (tair,out,i − tair,in,i) · dτ (2)
Qelec,i = ηi · Ii · SPV · dτ (3)
ηi = ηref · (1 + β · (tpv,i − 25)) (4)
(tair,i, tpv,i, ...) = f(conditions météoi, propriétés du panneau, qm,air,i, ...) (5)

L’amélioration des échanges convectifs dans le chenal au moyen d’ailettes génératrices de
vorticité a été considérée en utilisant la formule de Chamoli [8].

Nu = 0.2365Re0.6689(1 +
c

a
)0.1866(

α

60
)−0.3227e(−0.076 ln (1+ c

a
)2)e(−0.9576 ln ( α

60
)2) (6)

avec α, a et c illustrés sur la figure 3.

Figure 3 : Forme et distribution des ailettes selon Chamoli [8]

2.4. L’installation

L’installation aéro-photovoltaı̈que modélisée est composée de 12 panneaux PV/Ta de 1.68m
de long par 1.02m de large, avec un rendement PV de 19.62% (β = −0.369%/K), disposant
d’un chenal de 35mm de hauteur sous lequel se trouve un panneau isolant de type polystyrène
extrudé (λ = 0.035W/mK) de 50mm d’épaisseur. Le tout est posé sur le pan de toiture orienté
sud-ouest (inclinaison 35◦, azimut 30◦ par rapport au sud).
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Figure 4 : Schéma du couplage dans TRNSYS

Le débit d’air sous les panneaux est assuré soit par le groupe de ventilation de l’habitation
dans le cas où cet air est utilisé pour alimenter le logement en air neuf, soit par un ventila-
teur indépendant, et offrant le même débit, dans le cas contraire et si il y a ensoleillement. La
consommation de ce dernier sera comptabilisée au niveau des bilans annuels.

L’air en sortie d’installation solaire est dirigé vers le système de ventilation soit si il est plus
chaud que l’air extérieur et l’air intérieur du logement est inférieur à 20 ◦C , soit si il est plus
froid que l’air extérieur et l’air intérieur du logement est supérieur à 23 ◦C (eq. 7).

air ventilation = air sortie installation solaire si









tint < 20 ◦C
et

text < tsolar,out
ou



tint > 23 ◦C
et

text > tsolar,out

(7)

3. Résultats

3.1. Maison et installation photovoltaı̈que

Afin de disposer d’une situation de départ simple, nous avons effectué une simulation en
considérant une installation photovoltaı̈que classique sur le bâtiment passif. Sur base d’un fi-
chier climatique Meteonorm pour la région de Uccle en Belgique et pour une étude par pas
de temps d’une heure s’étendant sur une année (8760 h), nous obtenons des besoins nets en
chauffage de 13.74 kWh/m2 an, des surchauffes au-dessus de 23 ◦C de 2064Kh pour le rez-de-
chaussée et de 2455Kh pour l’étage. La production électrique annuelle est de 3215.19 kWh. Sur
la figure 5, nous pouvons constater la présence de 3 périodes de surchauffe sévère (température
intérieure > 27 ◦C plusieurs jours consécutifs) en été, ce qui risque, dans le cas d’une récurrence
sur plusieurs années, d’amener les propriétaires à se tourner vers des solutions de refroidisse-
ment actives.
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Figure 5 : Température du rez-de-chaussée en fonction du jour de l’année et de l’heure de la journée

Pas de temps de simulation de 1h Pas de temps de simulation de 1/4h
BNE Surchauffe Production Consommation BNE Surchauffe Production Consommation

chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur
kWh/m2 Kh kWh kWh kWh/m2 Kh kWh kWh

PV 13.74 2064 3215.19 - 13.95 2057 3212.43 -
une rangée PV/Ta 13.61 1604 3238.88 31.66 13.85 1560 3236.24 31.59

de panneaux PV/Ta + VG 13.59 1642 3246.13 31.70 13.82 1604 3243.54 31.57
panneaux en PV/Ta 13.63 1581 3235.35 31.66 13.86 1529 3232.69 31.59
deux rangées PV/Ta + VG 13.59 1640 3245.65 31.70 13.82 1605 3243.07 31.58

Tableau 3 : Résultats pour l’installation solaire sur la maison pour des pas de temps de 1 h et 0.25 h

3.2. Maison et installation aéro-photovoltaı̈que

Nous avons ensuite 4 cas utilisant les 12 panneaux PV/Ta. La distinction est réalisée sur base
de l’organisation des panneaux, soit 12 en série soit 2 rangées parallèles de 6 et d’autre part sur
la présence ou non d’ailettes génératrices de vorticité au niveau du chenal.

L’installation en série des panneaux non améliorés conduit à des besoins nets en chauffage
de 13.61 kWh/m2 an, des surchauffes de 1604Kh pour le rez-de-chaussée et de 1959Kh pour
l’étage , soit une réduction de ∼1% des besoins de chauffage mais de 22.3% de la surchauffe
au-dessus de 23 ◦C. La production électrique annuelle est de 3238.88 kWh, soit une augmenta-
tion de 0.74% mais qui est effacée par la consommation liée au ventilateur 31.66 kWh puisque
si nous établissons un bilan simple en soustrayant cette consommation à la production, nous
obtenons 3238.88 kWh − 31.66 kWh = 3207.22 kWh soit 8 kWh de moins que la situation
initiale.

Les résultats des différentes simulations sont repris dans le tableau 3. Nous pouvons constater
que les gains sont relativement faibles tant d’un point de vue des besoins en chauffage que de la
production photovoltaı̈que. L’amélioration des échanges convectifs dans le chenal nous permet
tout au plus de gagner un peu moins de 1% sur la production électrique annuelle, ce qui ne
couvre même pas la consommation du ventilateur ajouté. Il est par contre intéressant de noter
une réduction significative des degrés-heures de surchauffe, en particulier pour l’installation de
2 séries de 6 panneaux standards (−500Kh). En creusant un peu, nous pouvons observer que le
système utilise peu l’air en provenance de l’installation solaire pour le chauffage mais beaucoup
plus en revanche la nuit en été (voir figure 6) et les écarts de température intérieure par rapport
au cas de base restent limités dans une fourchette de 2 ◦C (voir figure 7). Le fait que l’air sous
les panneaux soit plus frais que l’air extérieur ambiant la nuit s’explique par l’inversion des
flux thermiques au niveau de la vitre. L’absence de flux solaire incident et une température
apparente du ciel bien plus faible que la température au sol conduisent à un refroidissement de
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Figure 6 : Utilisation de l’air issu des PV/Ta en fonction du jour de l’année et de l’heure de la journée

Figure 7 : Différence de température intérieure entre le cas PV/Ta sur 2 rangées et le cas de base PV

l’air circulant dans le chenal.

3.3. Sensibilité à la situation géographique

Les conditions de température et d’ensoleillement intervenant tant au niveau du comporte-
ment du bâtiment que de celui des panneaux, nous avons fait l’exercice de transposer notre
bâtiment vers différentes localisations en France et d’observer l’influence sur les résultats afin
de voir si certaines régions étaient plus propices à accueillir ce type de technologie. Les résultats
sont repris au tableau 4. Pour Strasbourg, nous observons une réduction des besoins de chauffe
de 1.14%, jusqu’à 18.5% de degrés-heures de surchauffe en moins et un peu plus de 1.19%
de gain sur la production PV pour une installation améliorée. Pour Dijon, les tendances sont
sensiblement les mêmes avec jusqu’à −1.37% sur les besoins de chauffage et 1.08% sur la
production électrique. Bien que Brest reçoive la même quantité d’ensoleillement que Dijon, les
valeurs que nous pouvons voir sont assez étonnantes : 7.2 kWh/m2 an pour les besoins nets en
chaud, moins de 800Kh pour la surchauffe au-dessus de 23 ◦C mais le bilan électrique est à
peine à l’équilibre. Les résultats pour Marseille nous montrent rapidement que la construction
n’est pas du tout adaptée au climat méditerranéen. Les besoins en chauffage sont quasi inexis-
tants mais la surchauffe est infernale avec une valeur proche de 15 000Kh et des températures
intérieures qui atteignent les 34 ◦C. Le bilan électrique annuel de l’installation, qui est la produc-
tion photovoltaı̈que (5127 kWh) moins la consommation électrique (31.61 kWh), est toujours
supérieur à la production des panneaux PV seuls (5077.20 kWh) mais la plus-value reste maigre
de l’ordre de 18 kWh.
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Strasbourg τ=1h Dijon τ=1h
BNE Surchauffe Production Consommation BNE Surchauffe Production Consommation

chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur
kWh/m2 Kh kWh kWh kWh/m2 Kh kWh kWh

PV 14.34 4643 3626.25 - 12.43 5646 3882.50 -
une rangée PV/Ta 14.21 3720 3659.77 31.38 12.29 4596 3914.72 31.60

de panneaux PV/Ta + VG 14.18 3782 3670.11 31.37 12.25 4683 3924.50 31.59
panneaux en PV/Ta 14.23 3683 3654.81 31.38 12.31 4490 3909.93 31.62
deux rangées PV/Ta + VG 14.18 3782 3669.47 31.36 12.25 4684 3923.83 31.59

Brest τ=1h Marseille τ=1h
BNE Surchauffe Production Consommation BNE Surchauffe Production Consommation

chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur chauffage T > 23 ◦C PV ventilateur
kWh/m2 Kh kWh kWh kWh/m2 Kh kWh kWh

PV 7.32 769 3756.05 - 3.04 17049 5077.20 -
une rangée PV/Ta 7.21 633 3781.17 31.97 2.98 14752 5115.84 31.60

de panneaux PV/Ta + VG 7.21 657 3788.66 31.94 2.96 14980 5127.00 31.62
panneaux en PV/Ta 7.23 629 3777.39 32.00 2.98 14606 5110.10 31.62
deux rangées PV/Ta + VG 7.21 658 3788.08 31.95 2.96 14975 5126.04 31.61

Tableau 4 : Résultats de simulation pour Strasbourg, Dijon, Brest ou Marseille ( pas de temps de 1 h )

4. Conclusion

Nous avons modélisé le comportement d’une installation aérovoltaı̈que, simple ou améliorée
avec des générateurs de vorticité, liée à un bâtiment énergétiquement performant et comparé
les résultats avec le bâtiment uniquement équipé de panneaux photovoltaı̈ques standards. Nous
n’avons malheureusement pas obtenu les gains espérés. Nous avons procédé à une étude de
sensibilité liée à la localisation géographique qui ne nous a pas permis de déterminer une zone
plus propice à accueillir cette technologie. Il serait intéressant de tester le dispositif sur un loge-
ment peut-être moins performant afin de pouvoir profiter un peu plus des gains thermiques au
printemps et à l’automne. Nous pourrions également utiliser un mélange variable d’air extérieur
et d’air issu de l’installation PV/Ta afin de pouvoir proposer une température de soufflage d’air
qui éviterait certaines surchauffes (voir les valeurs positives sur la figure 7).
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Résumé - La préoccupation croissante concernant l'impact environnemental de la construction 

contemporaine a mis l'accent sur la nécessité d'adopter de nouvelles technologies durables avec une 

énergie intrinsèque plus faible et une production de déchets minimisée, comme celles basées sur 

l'utilisation de matériaux en terre crue. Comprendre le comportement du matériau terre à différentes 

échelles est fondamental pour aspirer à son intégration et sa valorisation dans l'architecture de demain. 

Ce travail rapporte les résultats d'une caractérisation thermophysique de blocs de terre comprimée (BTC) 

produits avec les terres issues du chantier du Grand Paris. De plus, ces résultats sont utilisés pour simuler 

le comportement des parois en BTC à l'aide du logiciel de simulation Delphin. Grâce à la simulation, il 

est possible d'estimer le comportement statique et dynamique des parois en BTC dans un climat de 

référence. Enfin, les résultats des simulations sont comparés avec des mesures effectuées sur une paroi 

en BTC grandeur nature. Cette paroi a été testée à l'intérieur d'une boîte chaude gardée dans laquelle ont 

été reproduites des conditions de température similaires à celles simulées. Finalement, la comparaison 

entre les deux ensembles de résultats, effectuée en termes de résistance thermique et de paramètres 

dynamiques (facteur d'atténuation et déphasage), est présentée.

Nomenclature 

BTC blocs de terre comprimée 

n porosité, % 

W80 teneur en eau massique à 80%HR, kg.m-3 

Aw  coefficient d'absorption d'eau, kg.m-2s-1/2 

cp  capacité  thermique massique, J.kg-1.K-1 

TL déphasage horaire, h 

DF facteur d’amortissement 

R résistance thermique, m2.K.W-1 

T température, °C 

t temps, s ou h 

m(t,t+24) variation relative de masse sur 24 

heures 

Symboles grecs 

ρs masse volumique sèche, kg .m-3 

λ%HR conductivité thermique dépendante de la 

teneur en eau, W.m-1K-1 

µ facteur de résistance à la vapeur d'eau 

φ densité de flux thermique, W.m-2 

Indices et exposants 

se surface extérieure paroi 

si surface intérieure paroi 

i environnement intérieur 

ext environnement extérieur

1. Introduction 

L'inquiétude croissante concernant l'impact environnemental du secteur de la construction 

contemporaine a mis l'accent sur la nécessité d'adopter de nouvelles technologies de 

construction durables avec une énergie grise inférieure, une efficacité énergétique plus élevée 

et une production de déchets minimisée. Dans ce contexte, la construction en terre crue est un 

domaine prometteur basé sur l'utilisation de matériaux peu coûteux, caractérisés par une large 

disponibilité, une non-toxicité et une excellente recyclabilité [1]. Plusieurs entreprises du 

secteur de la construction se sont orientées vers la production de matières premières 
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contemporaines en terre : parmi elles, se distingue l'expérience pionnière de Cycle Terre (Île de 

France). En effet, elle a basé sa production de produits à base de terre sur l’utilisation des 

matériaux issus du chantier du Grand Paris [2]. 

Afin d'adapter les performances des éléments de construction en terre crue aux besoins 

énergétiques élevés déterminés par la réglementation en vigueur, il existe un besoin croissant 

de travaux de recherche axés non seulement sur l'évaluation des performances des matériaux, 

mais également sur leur comportement à l'échelle de la paroi et du bâtiment. En ce sens, l’étude 

des performances hygrothermiques des murs en terre crue pour les systèmes de murs extérieurs 

semble fondamentale, tant par la simulation thermique que par des mesures in-situ. Ce travail 

présente la caractérisation physique, thermique et hydrique des blocs de terre comprimée (BTC) 

actuellement commercialisés par la société partenaire Cycle Terre. Les BTC étudiés constituent 

la stratigraphie de la paroi de base étudiée au moyen de mesures à l’échelle paroi (dans une 

Boite Chaude Gardée). De plus, les propriétés des matériaux sont utilisées pour exécuter une 

simulation thermique dynamique à l'échelle du mur à l’aide du logiciel Delphin. 

2. Matériels et méthodes 

2.1. Matériel 

Les BTC étudiés sont composés d'au moins 65 % de terre crue et 35 % de sable de région 

parisienne. La caractérisation du matériau proposée concerne les propriétés suivantes : masse 

volumique sèche, conductivité thermique dépendante de la teneur en eau, capacité thermique, 

isothermes de sorption, coefficient d'absorption d'eau et perméabilité à la vapeur d'eau. Ce sont 

toutes des propriétés hygrothermiques fondamentales pour décrire le comportement des 

matériaux poreux à différentes échelles. En effet, le transfert de chaleur est couplé à un transport 

de masse à l'intérieur du matériau, ce dernier étant régi par la seule diffusion de vapeur à très 

faible humidité, par un mélange de gaz et d'eau dans le domaine hygroscopique, et par transport 

de liquide au-dessus de 95 % d’humidité relative. 

La masse volumique sèche ρs des BTC a été déterminée selon [3], après séchage au four des 

échantillons jusqu'à poids constant à 70 °C (environ 7% HR) en considérant un état d'équilibre 

lorsque deux mesures, prises à 24 heures d'intervalle, diffèrent de moins de 0.2%, soit m(t, t + 

24) < 0.2 %. 

La porosité n des BTC a été déterminée par estimation de la porosité totale à partir de la masse 

volumique théorique (réelle) et de la masse volumique expérimentale des BTC. La valeur 

théorique est celle des particules sans vides et sans pores d'air (mesurée par la méthode du 

pycnomètre [4]). L'estimation de la porosité totale est définie par : 

 𝑛(%) = (1 −
𝜌𝑒𝑥𝑝

𝜌𝑡ℎ𝑒𝑜𝑟
) ∗ 100  (1) 

La conductivité thermique dépendante de la teneur en eau (λ%HR) a été évaluée après 

conditionnement d'échantillons de 2 cm d'épaisseur et laissés dans une chambre climatique à 

une température constante de T = 20 °C, tandis que l’humidité relative était successivement 

augmentée (comme dans [5, 6]), jusqu'à stabilisation de la masse (m(t, t + 24) < 0,1 %). Les 

échantillons ont été scellés puis caractérisés avec un appareil de type Hot Disk pour déterminer 

leurs propriétés thermiques. Pour rappel, cette méthode fait partie de la famille des méthodes à 

sondes thermiques fonctionnant en régime transitoire. Les sondes se présentent sous la forme 

de disques minces et souples qui servent à la fois au chauffage de l’échantillon et à la mesure 

de l’élévation de température. La sonde est placée entre deux échantillons identiques, lisses et 

plats, afin d'éviter tout contact avec l'air. Cette procédure permet de mesurer la conductivité 

thermique et la capacité thermique volumique (ρcp). 

L'isotherme de sorption a été déterminé conformément à [7] : l'étape de sorption consiste à 

mettre successivement un échantillon préalablement séché dans plusieurs environnements à 
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humidité relative et température constantes. Dans ce cas, la température choisie est de 20°C et 

les humidités relatives sont : 25%, 40%, 60%, 80%, 95%. L'échantillon est périodiquement pesé 

et reste dans un environnement donné jusqu'à ce que sa masse soit constante (m(t, t + 24) < 0.1 %). 

Dans le cas des simulations sur le logiciel Delphin, nous avons utilisé la valeur de la teneur en 

eau massique à la condition d’humidité relative de 80% (W80). 

Le coefficient d'absorption d'eau Aw dû à l'action capillaire est déterminé par immersion 

partielle selon [8]. Les échantillons, préalablement séchés au four sont immergés dans un niveau 

d'eau de 5 mm et laissés à tremper pendant une période de temps spécifique ; après des 

intervalles de temps préétablis, les échantillons sont retirés de l'eau et pesés. Les résultats sont 

exprimés sous forme de rapport entre la variation de masse et la surface de base, puis tracés en 

fonction de la racine carrée du temps pour calculer Aw. 

Le facteur de résistance à la vapeur d’eau µ est évalué selon les méthodes dites des coupelles 

humide et sèche [9]. Le protocole expérimental utilisé consiste à sceller les échantillons sur une 

coupelle dont l'humidité relative est contrôlée grâce à une solution saline saturée. Ces coupelles 

sont ensuite placées dans une enceinte climatique (à température et humidité relative contrôlées), 

de manière à ce que le matériau testé se situe entre deux environnements de pressions partielles 

de vapeur d’eau différentes. Ce gradient de pression partielle entre la partie intérieure de la 

coupelle et l'extérieur (la chambre climatique) permet un transport de vapeur d'eau à travers 

l'échantillon, ce qui permet d'en évaluer la perméabilité et le facteur de résistance à la vapeur 

d'eau μ. 

 

Figure 1 : Observation au microscope (a), essai d’absorption capillaire d’eau (b), de sorption 

(c) et de perméabilité à la vapeur d’eau (d) 

2.2. Simulation 

Dans cette étude, les propriétés des BTC déterminées expérimentalement sont utilisées pour 

exécuter plusieurs simulations numériques afin d'évaluer le comportement hygrothermique des 

murs de BTC non isolés. Les murs sont simulés comme s’ils étaient constitués des BTC 

seulement (sans joints en mortier), au moyen du logiciel Delphin 6.1.2. Ce logiciel permet la 

résolution numérique d'équations d'équilibre dans un volume de contrôle fini pour décrire le 

transfert combiné de chaleur et de masse à l'intérieur du mur. Pour chaque matériau étudié, le 

logiciel requiert plusieurs propriétés hygrothermiques pour décrire les fonctions suivantes : 

transfert de chaleur et stockage de chaleur, stockage d'humidité, transport de vapeur et transport 

d'eau liquide. Cette étude a été réalisée pour le climat de référence de Paris (France) classé Cfb 

(climat marin de la côte ouest), sur trois années consécutives, avec des conditions initiales 

T = 25°C et HR = 60%. 

Les objectifs cibles de cette étude sont l'estimation de la résistance thermique, dépendant de 

l'humidité, dont la fluctuation pourrait entraîner une augmentation des pertes thermiques à 

travers l'enveloppe, en la calculant sur la base des valeurs de conductivité thermique dépendant 

de l'humidité évaluées par simulation pour le matériau BTC [10]. L'étude par simulation permet 

également l'estimation de l’inertie de la paroi à travers des paramètres dynamiques tels que le 

déphasage horaire et le facteur d’amortissement. Le déphasage horaire (TL) est le temps 

a b c d
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nécessaire pour que la « vague » de chaleur (cycle de température journalier) diffuse d'un côté 

à l'autre d'un mur. Il est calculé par l'équation suivante : 

 𝑇𝐿 =  𝑡 𝑇𝑠𝑖, 𝑚𝑎𝑥 −  𝑡 𝑇𝑠𝑒, 𝑚𝑎𝑥 (2) 

Le facteur d’amortissement (DF) est le rapport de l'amplitude de la variation de température sur 

la surface intérieure et extérieure du mur et il est calculé grâce à l'équation suivante : 

 𝐷𝐹 =  
𝑇𝑠𝑖,𝑚𝑎𝑥− 𝑇𝑠𝑖,𝑚𝑖𝑛

𝑇𝑠𝑒,𝑚𝑎𝑥− 𝑇𝑠𝑒,𝑚𝑖𝑛
 (3) 

2.3. Mesures sur paroi 

La paroi BTC (60 x 60 x 15 cm) a été construite à l'intérieur d'un cadre d'essai isolant 

(mousse de polyuréthane). Des joints de fines couches de mortier de terre (0.5 cm d'épaisseur) 

ont été réalisés entre les BTC. Ce mortier de terre est fourni par le fabricant et est réalisé avec 

le même mélange de terre et de sable que les BTC, humidifié avec une quantité d'eau suffisante 

pour l'amener à un état visqueux. Pour ce mortier de terre, le fabricant déclare une densité 

apparente variant entre 1750 kg.m-3 et 1950 kg.m-3, une conductivité thermique maximale de 

0.8 W.m-1.K-1 et une capacité thermique massique comprise entre 800 et 900 J.kg-1.K-1 [11].  

La paroi a été testée à l'intérieur d'un équipement Thermo3, une enceinte bi-climatique de la 

société 3R. Cet équipement est une boite chaude gardée, composée de deux chambres distinctes, 

une chambre froide et une chambre chaude, qui sont isolées thermiquement des influences 

extérieures par une isolation en polystyrène (côté « froid ») et une zone de garde (côté 

« chaud »). 

Lors d'un test, la différence de température entre les deux chambres crée un flux de chaleur 

unidirectionnel qui traverse la paroi à tester. Dans la chambre « chaude », la température est 

régulée par deux résistances chauffantes (200 W par zone) alimentées en basse tension (48 

VDC), situées dans la zone de mesure et dans la zone de garde. La plage de température 

admissible de la chambre chaude est comprise entre 20°C et 50°C. La chambre froide est 

équipée d'un groupe frigorifique de 450 W, avec un échangeur froid relié à la zone froide et un 

échangeur chaud relié à l'extérieur. La chambre froide est programmable afin d'augmenter et de 

diminuer automatiquement sa consigne de température, permettant ainsi la génération de cycles 

de température. La plage de température admissible de la chambre froide est comprise entre  

-20°C et +30°C. 

Le mur en BTC a été soumis à deux types d’essais, simulant des conditions hivernales [6]. 

Les murs sont testés en conditions dynamiques en utilisant l'option Thermo3 « Cycle 

journalier ». Cette option permet le réglage d'une température constante dans la chambre chaude 

et d'un cycle sinusoïdal (entièrement décrit par une valeur de température maximale et minimale 

et une période) sur la chambre froide.  

Dans ce test, une température constante de 25°C est maintenue dans la chambre chaude, 

tandis que les températures de la chambre froide varient entre 5°C et 10°C sur une période de 

24 heures. Afin de quantifier la masse thermique des assemblages de murs, les paramètres 

dynamiques de déphasage horaire TL et de facteur de décrément DF sont évalués. 

En complément, le mur a été testé en conditions statiques afin d'évaluer sa résistance 

thermique pour une température ambiante chaude est de 25°C, et deux valeurs de température 

ambiante côté froid : 5°C et 10°C. L'évaluation de la résistance thermique s’effectue dans ce 

cas grâce à la formule suivante : 

 𝑅 =  
𝑇𝑠,𝑐ℎ𝑎𝑢𝑑𝑒−𝑇𝑠,𝑓𝑟𝑜𝑖𝑑𝑒

𝜑
 (4) 

où Ts,chaude est la température de surface du côté chaud du mur, Ts,froide est la température de 

surface du côté froid du mur, φ est la densité de flux thermique mesurée en W.m-2. Cette formule 

peut être utilisée lorsque le régime permanent est atteint. 
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De plus, le déphasage horaire et le facteur d’amortissement ont été calculés à partir des données 

expérimentales, comme expliqué dans le paragraphe 2.2. Les positions et les types de capteurs 

utilisés sont reportés dans le tableau 1 et la figure 1.  

 

Types de Capteur Position 

Fluxmètre Captec 22.9 µV/(W.m
-2) Surface intérieure 

Fluxmètre Captec 22.9 µV/(W.m
-2) Surface extérieure 

3 capteurs Température - Humidité 

Relative  type DKRF400 

Surface intérieure 

0.075 m à l’intérieur de la paroi 

Surface extérieure 

Tableau 1 : Propriétés des capteurs utilisés 

 

Figure 1 : Schéma du montage expérimental : boite chaude gardée avec ses parties chaude et 

froide (a, b), paroi instrumentée (c)  

  

 Propriétés Unités BTC Valeurs de la littérature 

ρs kg.m-3 1800 1600 – 2760 [12] 

n % 24.5 30 [6] 

Aw kg.m-2s-1/2 0.14  

λ 25%HR W.m-1.K-1 0.91±0.01 

0.62 – 1.48 [12, 16] 
λ 40%HR W.m-1.K-1 0.93±0.02 

λ 60%HR W.m-1.K-1 0.94±0.01 

λ 80%HR W.m-1.K-1 0.96±0.03 

cp J.kg-1.K-1 816± 31 808 – 1000 [13 - 15] 

W80  kg.m-3 39.71  

μ (coupelle sèche)  - 8.87 7 – 14 [17] 

μ (coupelle humide)  - 4.92  3 – 7 [17] 

Tableau 2 : Propriétés des BTC 

 

b.

a.

c.
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3. Résultats 

Les résultats de la caractérisation du matériau BTC sont présentés dans le tableau 2. Les 

valeurs de conductivités thermiques présentées sont une moyenne entre celles déterminées dans 

les deux directions de coupe du BTC (respectivement parallèles et perpendiculaires au côté long 

du BTC). 

Les résultats de la simulation thermique sont présentés dans la figure 2. A partir des résultats 

de simulation, on obtient une valeur de TL égale à 4.33 heures et une valeur  DF égale à 0.327. 

Les résultats du cycle dynamique expérimental réalisé dans la boîte chaude gardée sont 

présentés dans la figure 3. A partir des mesures, il est possible de calculer on obtient une valeur 

de TL égale à 3.78 heures et une valeur de DF égale à 0.369. 

 
Figure 2 : Résultats des simulations pour la semaine d’hiver considérée 

 

  
Figure 3 : Mesures dynamiques sur la paroi : variations sinusoïdales simulant une semaine d’hiver 

Il est à noter que les simulations sur Delphin sont basées sur des fichiers climatiques réels 

de la ville de Paris. De ce fait, la sollicitation thermique diffère de la sollicitation thermique de 
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l’essai en boîte chaude gardée. De plus, la boîte chaude gardée utilisée ne permet pas le contrôle 

de l’humidité relative, mais uniquement sa mesure. Toutefois, les valeurs maximales des 

températures de surfaces extérieures sont identiques, ce qui nous permet de comparer, de façon 

qualitative, les résultats obtenus par la simulation et par la mesure en boîte chaude gardée. On 

observe ainsi que les valeurs simulée et calculée de TL diffèrent de 0.55 heure, et les valeurs de 

DF seulement de 0.042 (soit environ 12%). A noter que dans des études précédentes, pour des 

murs BTC de 10 cm [6], 14 cm [18] et 25 cm [19], des valeurs de TL comprises entre 1.43 h [6] 

et 5 h [18] ont été reportées, ainsi que des valeurs de DF égales à 0.40 [6], 0.11 [18] et 0.50 

[19]. 

En ce qui concerne la valeur de résistance thermique R calculée sur la base des valeurs de 

conductivité thermique obtenues à partir de la simulation, dans la semaine de référence 

(03/03/2022-10/03/2022), une valeur de 0.164 m2.K.W-1 a été obtenue. D'après les mesures 

obtenues par la méthode de la boîte chaude gardée, lorsque la température extérieure est de 5°C 

la valeur de la résistance thermique est égale à 0.154 ± 0.013 m2.K.W-1. Lorsque la température 

extérieure est de 10°C, la résistance mesurée est de 0.146 ± 0.015 m2.K.W-1. Les valeurs 

obtenues par simulation sont différentes de celles obtenues expérimentalement, mais, en 

considérant une valeur de R moyenne de 0.15 m2.K.W-1 pour les mesures expérimentales, la 

différence par rapport à la valeur obtenue par simulation (0.014 m2.K.W-1) peut être considérée 

comme acceptable, d’autant plus que l’effet des joints entre les BTC n’est pas pris en compte 

dans les simulations et que la présence de ces joints a tendance à diminuer la résistance globale 

de la paroi. 

Afin de mieux raccorder les résultats des simulations aux mesures, il faudra, dans les travaux 

à venir, utiliser les mêmes contraintes thermiques et hygrométriques, tant dans la simulation 

que dans la mesure en boîte chaude gardée. Par ailleurs, il faudra également tenir compte de 

l'effet des joints de mortier séparant les BTC dans les simulations. 

4. Conclusion 

Ce travail a permis de présenter les résultats de la caractérisation thermique et hydrique de 

blocs de terre comprimée à l'échelle du matériau et de la paroi. La caractérisation du matériau 

a concerné la détermination de la masse volumique sèche, de la conductivité thermique en 

fonction de la teneur en eau, de la chaleur spécifique, des isothermes de sorption, du coefficient 

d'absorption d'eau et de la perméabilité à la vapeur d'eau.  

Une fois cette caractérisation obtenue, ces propriétés ont été intégrées dans le logiciel de 

simulation thermo-hygrométrique Delphin, pour étudier le comportement d'un mur de BTC de 

15 cm d'épaisseur, sous le climat de Paris (CfB). Parallèlement, des tests ont été réalisés sur un 

mur de 15 cm d’épaisseur de BTC dans une boîte chaude gardée, afin de déterminer 

expérimentalement la résistance thermique du mur en conditions hivernales (pour Te = 5°C et 

Te = 10°C) et d'estimer ses propriétés inertielles.  

Les résultats obtenus à partir de la simulation et des mesures sur parois ont ensuite été utilisés 

pour déterminer les paramètres dynamiques des parois : facteur d’amortissement DF, 

déphasage horaire TL et résistance thermique R. A partir des résultats de simulation on retrouve 

une valeur de TL égale à 4.33 heures et une valeur de DF égale à 0.327. La résistance thermique 

calculée à partir de la conductivité thermique obtenue par simulation est de 0.164 m2.K.W-1. A 

partir des mesures dans la boîte chaude gardée on obtient une valeur de TL égale à 3.78 heures 

et une valeur de DF égale à 0.369, alors que la valeur de R moyennée pour les deux conditions 

de températures extérieures est égale à 0.15 m2.K.W-1.  

Bien que présentant des valeurs légèrement différentes, du fait des conditions aux limites 

différentes pour les simulations et les mesures sur paroi, ces premiers résultats peuvent servir 

de base au développement de méthodes de calcul plus fines et à la calibration de simulations 

thermiques dynamiques à l'échelle du bâtiment. 
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Résumé – Les travaux présentés concernent l’étude de l’échauffement d’un câble électrique 

aéronautique. Le modèle numérique couplé CEM-thermique développé nécessite la définition de lois de 

corrélation pour le coefficient d’échange thermique. Une campagne expérimentale a été mise en œuvre 

pour caractériser précisément la résistance électrique du câble DR04 en fonction de sa température. Puis 

un banc d’essais a été développé pour permettre l’estimation du coefficient d’échange thermique en 

fonction de l’installation du câble dans son environnement (libre ou avec goulotte). 

Nomenclature 

𝐷𝑒 diamètre extérieur, m 

g accélération de la pesanteur, ms-2 

h coefficient d’échange, Wm-2K-1 

I courant, A 

L longueur, m 

Pr nombre de Prandtl (air) 

r résistance linéique, Ωm-1 

T température, °C 

U tension, V 

Symboles grecs 

 coefficient de température, K-1 

𝛽 coefficient d’expansion therm. (air), K-1 

𝜀 émissivité 

𝜆𝑎 conductivité thermique (air), Wm-1K-1 

𝜈 viscosité cinématique (air), m2s-1 

𝜎 constante de Stefan-Boltzmann, Wm-2K-4 

Indices et exposants 

0 référence 

cv convection 

e environnement 

f fluide 

ray rayonnement 

p paroi 

1. Introduction 

En vue de l’électrification progressive des aéronefs pour des raisons de fiabilité des 

équipements électriques ainsi qu’environnementales, une augmentation conséquente du 

nombre de câbles déployés à bord des avions a été identifiée, aussi bien de signaux que de 

hautes tensions. Les contraintes de compatibilité électromagnétique (CEM) et thermiques liées 

à l’architecture électrique s’avèrent donc de plus en plus critiques. Le projet PHYCIEL mené 

au sein de plusieurs départements de l’ONERA a montré l’intérêt de développer un modèle 

unifiant les deux physiques pour analyser les performances du câblage tant du point de vue 

fonctionnel que CEM (thèse F. Mahiddini [1]). La modélisation numérique de l’échauffement 

des câblages nécessite la prise en compte du couplage électromagnétique-thermique, au travers 

de la dépendance de la résistance électrique des conducteurs avec la température. En se basant 

sur une description topologique du réseau électrique, le modèle couplé vise à résoudre le modèle 

électromagnétique permettant de déterminer les paramètres électriques primaires d’une ligne 

de transmission et de calculer les courants électriques dans les câbles, ainsi que le modèle 

thermique dédié au calcul de l’échauffement des câbles par effet Joule. Des travaux similaires 

de modélisation ont été menés par J. Petitgirard [2]. Les modèles thermiques utilisés nécessitent 

des corrélations expérimentales pour calculer les coefficient d’échanges des câbles avec leur 

environnement. Les corrélations existantes sont généralement basées sur des configurations de 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-049
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câbles en espace libre. L’objet de ces travaux est de déterminer l’influence d’un environnement 

proche des câbles sur leur capacité à se refroidir par convection naturelle. A partir des résultats 

expérimentaux, il s’agit d’évaluer le coefficient d’échange thermique qui permet de calculer les 

pertes thermiques autour des câbles dans le cadre des modélisations numériques. Ce coefficient 

d’échange dépendra notamment de la disposition des câbles et de la présence éventuelle de 

goulottes. 

2. Montage expérimental et protocole de mesure 

2.1. Banc d’essais pour étudier l’échauffement des câbles électriques 

Le banc d’essais Figure 1 reprend le banc utilisé dans le cadre de la thèse de 

F. Mahiddini [1]. Il s’agit d’un châssis sur lequel se trouve « l’aquarium » où sont placés les 

câbles électriques chauffés par effet Joule. Les parois supérieure et inférieure sur lesquelles 

s’effectuent l’échange avec l’air sont maintenues à température constante à l’aide d’un circuit 

d’eau relié à un bain thermostaté. Pour plus de détails sur le banc se référer à [1]. Les dimensions 

internes sont 𝐿 × 𝑙 × 𝐻 = 962 × 632 × 634 𝑚𝑚3. Les modifications ont essentiellement 

consisté à changer les parois d’extrémités pour y ajouter des disques tournants dans la partie en 

matériau isolant permettant la traversée des câbles et la fixation des goulottes en faisant varier 

leur angle par rapport à la verticale. Il est ainsi possible de simuler différentes configurations : 

câbles en espace libre ou goulotte inclinée à différents angles en fonction de sa position dans 

un fuselage par exemple. 

 

Figure 1 : Banc expérimental pour étudier l’échauffement des câbles électriques (configuration 1) 

2.2. Description du câble utilisé dans le cadre du projet 

Dans le cadre du projet PHYCIEL, il a été choisi de réaliser l’ensemble des essais à partir 

de la référence de câble « EN 2267-010A 220 » de gauge AWG 4, abrégée en « DR04 ». Il 

s’agit d’un câble multibrin en cuivre plaqué nickel. Il est constitué de 37 torons de 12 brins de 

diamètre 0.25 mm. 

Un paramètre important pour la modélisation de l’échauffement des câbles est la résistance 

électrique, qui dépend de la température. Un banc de caractérisation de cette résistance en 
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fonction de la température a été conçu et fabriqué. Trois essais de caractérisation sur un long 

câble enroulé ont été effectués afin de mesurer très précisément la variation de la résistance 

électrique en fonction de la température. A partir des points expérimentaux, les paramètres sont 

identifiés pour la loi de variation linéaire exprimée sous la forme : 

 𝑟(𝑇) = 𝑟0(1 + 𝛼(𝑇 − 𝑇0)) (1) 

Les grandeurs caractéristiques du câble DR04 testé sont regroupées dans le Tableau 1. 

 

𝜶 [𝐾−1] 𝒓𝟎 [𝑚𝛺/𝑚] 𝑻𝟎 [°C] 𝑫𝒆 [𝑚𝑚] 
0,00394 ± 0,00002 0,8182 ± 0,0009 20 7,2 ± 0,1 

Tableau 1 : Caractéristiques du câble DR04 

Le diamètre extérieur du câble 𝐷𝑒 a été mesuré en différentes positions. La valeur typique 

est donnée dans le tableau ci-dessus. 

2.3. Principe de la caractérisation du coefficient d’échange thermique 

Le câble est alimenté à courant constant par une alimentation stabilisée ITECH IT6015C-

80-450. Lorsque plusieurs câbles sont présents dans la cavité, ils sont alimentés par le même 

courant, avec des boucles extérieures. D’après la documentation technique, l’incertitude sur le 

courant injecté est ±0,225 A. La tension aux bornes de chaque câble, est mesurée pendant toute 

la durée de l’essai avec un voltmètre de précision YOKOGAWA 7552. Le constat de 

vérification pour le calibre 200 mV indique une Erreur Maximale Tolérée (EMT) de 0,019 mV 

avec une incertitude de 0,009 mV. 

Des thermocouples type K, isolés PFA, monobrin de diamètre 0.2 mm, à soudure exposée, 

ont été installés à la surface des câbles et répartis sur la longueur (Figure 1). Une vérification 

des thermocouples et de la chaîne d’acquisition montre que l’incertitude de mesure est de 

±0,5°C. La soudure est maintenue en contact avec la surface du câble par un ruban en kapton 

et une pâte thermo-conductrice dopée à la poudre de cuivre assure un bon contact thermique. 

Certains thermocouples passent le long du câble et sortent de la cavité par les extrémités. 

D’autres font un coude au niveau d’un collier de serrage puis remontent verticalement pour 

traverser la paroi supérieure. Dans les configurations en espace libre, ces thermocouples sont 

également utilisés pour maintenir les câbles horizontaux au centre de la cavité et évitent une 

légère flèche de par leur poids. Dans le cas de la configuration avec la plaque, celle-ci est 

également instrumentée par des thermocouples. 

Afin de calculer le coefficient d’échange thermique, il est nécessaire de prendre en compte 

la température de l’air qui vient lécher le câble par convection naturelle. Pour cela, cinq 

thermocouples ont été placés sur les supports verticaux, dans le plan médian, en-dessous du 

câble. Ils sont visibles sur la Figure 1 (cercles bleus). 

L’acquisition des données de températures est réalisée en continu pendant toute la durée des 

essais, avec un point toutes les 15 s. Les essais sont conduits pour différents paliers de courant 

stabilisé. Les valeurs de ces courants ont été déterminées par un modèle simplifié du câble en 

espace libre et sont les mêmes pour toutes les configurations. Elles ont été choisies afin de 

couvrir au mieux toute la gamme de température du câble (~20°C-100°C). Les parois haute et 

basse de la cavité sont maintenues à une température stable proche de 25°C par la circulation 

d’un fluide régulé par un bain thermostaté. Cette température a été choisie proche de la 

température ambiante dans le laboratoire pour minimiser les pertes thermiques par les faces 

latérales. 
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Les premiers essais ont permis de définir la durée nécessaire pour atteindre un état stabilisé 

au niveau des températures du câble : pour chaque palier de courant, les conditions sont 

maintenues pendant 24 h. Toutes les grandeurs acquises sont moyennées sur la période des deux 

dernières heures. 

Les différentes grandeurs nécessaires au calcul du coefficient d’échange thermique sont 

extraites des mesures : 𝑇𝑝 moyenne des températures de paroi le long du câble, 𝑇𝑒 moyenne des 

températures de l’air de convection, 𝑈 tension aux bornes du câble, 𝐼 courant imposé dans le 

câble. A partir de ces grandeurs, il est possible de déterminer le coefficient d’échange thermique 

en considérant que la puissance générée par effet Joule est dissipée par convection et 

rayonnement vers l’air ambiant dans la cavité. Le coefficient d’échange global convecto-

radiatif est calculé par l’équation suivante : 

 ℎ =
𝑈𝐼

𝜋𝐷𝑒𝐿(𝑇𝑝−𝑇𝑒)
 (2) 

Compte-tenu des incertitudes des mesures intervenant dans cette équation, le coefficient 

d’échange global est estimé avec une incertitude de ±8%, valeur maximale aux faibles courants 

pour lesquels l’écart de température entre le câble et l’air est le plus faible. 

Pour déterminer le coefficient d’échange convectif ℎ𝑐𝑣, il convient de soustraire le terme de 

rayonnement thermique : 

 ℎ𝑐𝑣 = ℎ − ℎ𝑟𝑎𝑦 avec ℎ𝑟𝑎𝑦 =
𝜀𝜎(𝑇𝑝

4−𝑇𝑒
4)

𝑇𝑝−𝑇𝑒
 (3) 

où 𝜀 = 0,92 l’émissivité du revêtement du câble en PTFE. 

Lors du post-traitement des mesures, il a été envisagé de calculer la température interne de 

l’âme du câble à partir de sa résistance électrique : 

 𝑇𝑐𝑢 = 𝑇0 +
1

𝛼
(

𝑅

𝑅0
− 1)  avec 𝑅 =

𝑈

𝐼
 (4) 

L’incertitude sur cette température calculée est estimée à ±4°C. Les résultats obtenus par 

cette méthode n’ont pas été concluants car ils présentaient des incohérences par rapport à la 

température de surface. C’est pourquoi ces données ne sont pas présentées. 

2.4. Configurations testées 

Trois configurations ont été mises en œuvre et caractérisées. 

Pour la configuration 1 (Figure 2), le câble DR04 est mis en œuvre en espace libre, c’est-à-

dire sans support. Il est connecté aux deux bornes de l’alimentation électrique, placée à une 

extrémité de la cavité. Le câble retour passe hors de la cavité depuis l’autre extrémité. 

L’emplacement des thermocouples est indiqué par les cercles rouges. L’objectif est de vérifier 

que l’on retrouve les critères de dimensionnement des abaques actuels qui permettent de choisir 

le diamètre des câbles électriques en fonction du courant et de la température maximale 

admissible, en espace libre. 

 

Figure 2 : Configuration 1 câble en espace libre 

Pour la configuration 2 (Figure 3), le même câble est torsadé et testé toujours en espace libre. 

On peut alors identifier l’influence de cette disposition sur l’échange thermique. A une 
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extrémité de la cavité, il fait une boucle à l’extérieur. A l’autre extrémité, il est connecté aux 

deux bornes de l’alimentation électrique. Les thermocouples sont placés tout le long du câble, 

alternativement sur la partie externe des câbles ou entre les deux câbles pour prendre en compte 

les différences de température locale. 

 

Figure 3 : Configuration 2 câble torsadé en espace libre 

Enfin, pour la configuration 3, le câble de la Figure 1 est remplacé par une plaque aluminium 

horizontale tenue aux deux extrémités, sur laquelle sont fixés deux types de supports de câbles : 

brackets réf. NSA93550403 et ABS1339D04L. On peut ainsi positionner deux câbles parallèles 

et deux câbles torsadés (Figure 4). Ces quatre tronçons (identifiés par les codes 3_1, 3_2, 3_3, 

3_4) sont un unique câble dans lequel passe le courant fourni par l’alimentation électrique. Pour 

cette configuration, quatre thermocouples sont installés le long de chaque câble. Des 

thermocouples ont également été ajoutés sur la plaque pour connaître sa température. Les 

grandeurs mesurées sont post-traitées pour chacun des quatre tronçons de câble afin de calculer 

le coefficient d’échange thermique associé. 

 

Figure 4 : Configuration 3 et schéma des câbles sur la plaque aluminium 

3. Analyse des résultats de la campagne d’essais 

La comparaison entre les trois configurations ne peut pas se faire simplement en comparant 

les valeurs du coefficient d’échange convectif calculé selon l’équation (3) pour chaque palier 

de courant car l’intensité de la convection naturelle dépend directement de l’écart de 

température entre l’élément chauffant et l’air ambiant. Pour réaliser cette comparaison, il faut 

donc tracer la variation du coefficient d’échange convectif en fonction de cet écart de 

température. La Figure 5 présente les six configurations de câble testées (courbes en 

symboles) : les deux premières configurations (« conf 1 », « conf 2 ») et les quatre câbles de la 

configuration 3 (« conf 3_1 », « conf 3_2 », « conf 3_3 », « conf 3_4 »). 

Ces résultats montrent que le coefficient d’échange thermique augmente avec l’écart de 

température : en effet la vitesse de convection naturelle est d’autant plus grande que la 

différence de température entre le câble et l’air augmente. 

Malgré la régulation en température des parois haute et basse de la cavité, la température de 

l’air dans la cavité, en-dessous du câble, augmente légèrement en fonction de la puissance 

générée par le câble. Il était donc important de faire cette mesure dans l’air et de ne pas prendre 
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simplement la température des parois refroidies pour le calcul du coefficient d’échange 

thermique. 

Pour la configuration 2, l’interaction entre les deux câbles réduit les effets du refroidissement 

par convection ce qui se traduit par une augmentation de la température, à condition 

d’alimentation identique. En conséquence, le coefficient d’échange thermique calculé est 

globalement moins élevé que pour la configuration 1 car une partie de la surface externe est 

protégée de la convection par la présence du deuxième câble. 

Pour la configuration 3, les résultats obtenus pour les deux câbles torsadés en termes de 

coefficient d’échange sont très proches : la température de surface est la valeur moyenne des 

températures des deux câbles, seule la tension diffère. Les échanges thermiques sur les deux 

câbles parallèles sont ici encore supérieurs à ceux des câbles torsadés. Le câble 3_4 le plus 

proche du bord de la plaque est mieux refroidi que le câble 3_3 vers le centre car l’écoulement 

de convection arrive par en-dessous de la plaque et la contourne. L’air frais s’échauffe au 

contact du câble 3_4 avant d’atteindre le câble 3_3 (voir schéma Figure 4). 

 

Figure 5 : Comparaison des coefficients d’échange thermique pour les différentes configurations 

expérimentales 

Dans la configuration 1 du câble en espace libre, les résultats obtenus peuvent être comparés 

à une corrélation empirique classiquement utilisée pour calculer l’échauffement des câbles en 

espace libre. Cette corrélation est tirée de la thèse de F.P. Loos [3]. Le premier terme est la 

contribution de la conduction et le deuxième terme la contribution de la convection : 

 ℎ𝑐𝑣 =

[
 
 
 
 
 

0,752√
2𝜆𝑎

𝜋𝐷𝑒
+ 0,387√𝜆𝑎

(

 
 𝑔𝛽𝑃𝑟|𝑇𝑝−𝑇𝑒|

𝜐2[1+(
0,559

𝑃𝑟
)

9
16]

16
9

)

 
 

1

6

]
 
 
 
 
 
2

 (5) 

Dans cette équation, les propriétés de l’air doivent être calculées à la température dite de 

fluide, c’est-à-dire la moyenne entre la température de paroi et la température de l’air ambiant : 

 𝑇𝑓 = (𝑇𝑝 + 𝑇𝑒)/2 (6) 
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Le coefficient d’échange global convecto-radiatif est calculé en ajoutant le terme de 

rayonnement (ℎ𝑟𝑎𝑦 équation (3)) au coefficient d’échange convectif calculé par cette 

corrélation. Ces résultats sont comparés aux expérimentaux de la configuration 1 sur la 

Figure 6. Les valeurs obtenues par l’expérience sont globalement supérieures, même si 

l’évolution en fonction d’écart de température entre le câble et l’ambiante semble en bon 

accord. L’écart est pratiquement constant, proche de 9%. Cet écart est tout à fait acceptable 

pour ce type de corrélation empirique. A noter que F. Mahiddini [1] avait également trouvé que 

cette corrélation conduisait à des coefficients d’échange thermique plus faibles que les valeurs 

expérimentales mesurées lors de ses expériences. 

 

Figure 6 : Coefficient d’échange thermique configuration 1 – Comparaison à la corrélation [3] 

En vue de l’intégration de ces résultats expérimentaux dans le modèle thermique numérique 

de simulation de l’échauffement des câbles avec couplage à la simulation CEM, des lois 

d’échange sont identifiées pour chaque configuration d’installation (𝑐), sous la forme : 

 ℎ𝑐𝑣
(𝑐)

= ℎ𝑐𝑣0
(𝑐)

∙ (𝑇𝑝 − 𝑇𝑒)
1/𝑚

 (7) 

Une minimisation aux moindres carrés de cette loi par rapport aux données expérimentales 

donne les coefficients du Tableau 2, avec 𝑚 = 5.3 : 

 
Configuration conf 1 conf 2 conf 3_1 & 

3_2 

conf 3_3 conf 3_4 

𝒉𝒄𝒗𝟎  5,8 3,6 2,6 4,2 4,9 

écart à la conf 1 - -38% -54% -27% -15% 

Tableau 2 : Lois de corrélation du coefficient d’échange thermique 

Ces lois sont tracées sur la Figure 5 en pointillés. Elles sont en très bon accord avec les 

mesures, l’écart maximal est de 4% du coefficient d’échange thermique global convecto-

radiatif, ce qui est très satisfaisant. 

Dans le Tableau 2 sont calculés les coefficients de réduction du coefficient d’échange 

convectif : ratio du ℎ𝑐𝑣0 de la configuration 𝑖 par rapport à la configuration de référence du 

câble seul en espace libre (configuration 1). Pour les deux câbles torsadés en espace libre, la 

réduction atteint -38% et cette réduction augmente encore par l’effet de la présence de la plaque 
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plane. Cet effet est également non négligeable pour les deux câbles parallèles, et d’autant plus 

fort que le câble est placé vers le centre de la plaque. Si l’on compare les deux câbles torsadés 

avec et sans la plaque, la réduction due à la présence de la plaque est de -27%, valeur identique 

à la réduction obtenue pour le câble parallèle au centre de la plaque. 

La norme [4]-Figure 4 permet de définir quel est le coefficient de « derating » qu’il faut 

appliquer au courant admissible dans un toron de plusieurs câbles par rapport au courant 

admissible d’un câble seul. Ce coefficient prend en compte la réduction des échanges 

thermiques due à la présence de plusieurs câbles. Dans le cas de deux câbles, ce coefficient est 

de 0,80. Cette valeur correspond à une puissance admissible de 0,64 par rapport au câble seul. 

Cette réduction de -36% est en très bon accord avec la réduction de -38% obtenue par 

l’expérience. 

4. Conclusions et perspectives 

Ces travaux ont conduit à la réalisation de deux bancs d’essais. Dans un premier temps, le 

banc de caractérisation de la loi de variation de la résistance électrique du câble DR04 

sélectionné a été mis en œuvre. Plusieurs essais ont été réalisés et ont démontré une très bonne 

répétabilité des résultats. Ensuite, le banc d’essais pour étudier l’échauffement des câbles dans 

un environnement contrôlé a été conçu et fabriqué. Ce banc a pu être exploité pour tester trois 

configurations d’installation : la configuration de référence du câble seul en espace libre, deux 

câbles torsadés en espace libre et enfin quatre câbles fixés sur une plaque plane représentant un 

plan de masse. Ces essais ont conduit à identifier des lois de corrélation pour le calcul du 

coefficient d’échange thermique pour chaque configuration d’installation. 

Afin d’obtenir des informations sur la température interne du câble, une température 

moyenne de l’âme a été calculée à partir de la résistance électrique. Mais ces valeurs se sont 

avérées trop peu précises pour être exploitables dans la validation du modèle numérique. 

Les moyens expérimentaux mis en œuvre ont démontré tout leur intérêt pour identifier les 

échanges thermiques autour de câbles dans différentes configurations d’installation. D’autres 

configurations peuvent être intéressantes à tester par la suite. Par exemple, sur la plaque plane 

utilisée dans la configuration 3, il est possible de rajouter des parois entre les câbles pour 

simuler une goulotte en E. Cela va fortement modifier les conditions de convection par un fort 

effet de confinement. Le montage permet en outre l’inclinaison de l’ensemble des câbles et de 

la goulotte, paramètre qui aura un impact direct sur les transferts thermiques. 
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Résumé - La présente étude dresse un état des lieux des recherches portant sur les bâtiments « nearly 

zero energy building » (NZEB) dans le contexte tropical ouest-africain et les différents paramètres 

d’applicabilité pour un bâtiment de bureaux type au Burkina Faso. Ainsi les différentes méthodes 

passives, actives sont explorées afin de déterminer les plus pertinentes applicables au contexte 

climatique du Burkina Faso. La collecte de données énergétiques effectuée dans un bâtiment de bureaux 

a permis d’avoir un aperçu de son état de consommation énergétique. Il ressort que la climatisation et 

l’enveloppe du bâtiment sont des paramètres qui influencent fortement cette consommation.  

Nomenclature  

fconso   taux de couverture énergétique 

N    nombre de données sur une année 

p    production énergétique, kWh 

c           consommation énergétique, kWh 

i    vecteur énergétique 

t            temps, jour 

fréseau indice d’interaction 

ET        ecart-type 

e          énergie exportée (kWh)  

d        énergie importée (kWh) 

PPd indicateur lié à l’énergie importée 

PPe   indicateur lié à l’énergie exportée 

E       bilan net de l’énergie exporté (kWh) 

L    consommation d’énergie du bâtiment (kWh) 

A      indice de flexibilité 

Min    minimum 

Max    maximum

1. Introduction  

Le secteur du bâtiment représente environ 40 % de la consommation énergétique mondiale. 

Au Burkina Faso, ce secteur consommerait environ 60% de la production nationale 

d’électricité.  De plus, la demande en électricité du pays a augmenté en moyenne de 8,36 % par 

an entre 2010 et 2018[1], avec un taux d’accès à l’électricité de moins de 30%, selon le 

Ministère de l’Energie. Les bâtiments publics figurent parmi les gros consommateurs de 

l’Energie. En 2020, ils ont consommé environ 10% de la production totale et la facture 

électrique totale ne cesse d’augmenter d’année en année (figure1). Ouédraogo et al.(2012) [2] 

ont également démontré que la consommation d’électricité de ces bâtiments pourrait augmenter 

de 99% d’ici 2079 en raison du réchauffement climatique. Par conséquent, le concept de 

bâtiment à énergie quasi nulle (NZEB) pourrait être une alternative intéressante. Dans cet 

article, après une étude de l’état de l’art du concept NZEB notamment en Afrique de l’Ouest, 

une analyse de la consommation énergétique d’un bâtiment public servant de bureaux a été 

réalisée dans le but d’envisager plus tard la faisabilité de ce concept pour le contexte climatique 

de la ville de Ouagadougou. 
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Figure 1: Evolution des factures électriques (Francs CFA)1 des bâtiments publics du Burkina Faso  

2. Définition et caractéristiques liées à la couverture énergétique 

2.1. Définition du concept NZEB 

Selon la Directive de l’Union Européenne [3], un bâtiment à consommation d'énergie quasi 

nulle ou  Nearly Zero-energy Building (NZEB) est  « un bâtiment dont la performance 

énergétique est très élevée et dont la quantité d'énergie requise est quasi nulle ou très faible. 

Cette énergie devant être couverte dans une très large mesure par de l'énergie produite à partir 

de sources renouvelables produites sur place ou à proximité. ». Selon la référence [3], la 

performance énergétique d’un bâtiment correspond à l’énergie totale calculée ou mesurée sur 

une base annuelle, qui permettra de prendre en compte tous les besoins énergétiques liés à 

l’utilisation normale du bâtiment (chauffage, refroidissement, ventilation, production d’eau 

chaude, éclairage, etc.). Pour atteindre cet objectif, il faut agir sur plusieurs stratégies dites 

passives et actives et sur l’utilisation d’énergies renouvelables. La figure 2 donne un aperçu des 

paramètres à prendre en compte pour réussir le concept du NZEB. 

 

Figure 2 : Différents paramètres à prendre en compte pour réussir le NZEB 

2.2. Quelques caractéristiques liées au NZEB 

Le taux de couverture énergétique est un indicateur qui caractérise la corrélation moyenne 

entre la consommation et la production du bâtiment. Il se calcule à partir de l’équation[4] (1) :  

𝑓𝑐𝑜𝑛𝑠𝑜, 𝑖 =
1

𝑁
∑ 𝑚𝑖𝑛⁡[1,

𝑝𝑖(𝑡)

𝑐𝑖(𝑡)
]𝑎𝑛𝑛é𝑒                 (1)  

 
1  FCFA : Monnaie des Etats membres de la Communauté Économique des États de l'Afrique de 

l'Ouest(CEDEAO). 1 euro 656,28 Frans CFA 
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 Avec p la production, c la consommation, i le vecteur énergétique et t le temps (heure, jour, 

mois). N correspond au nombre de données sur une année[4]. 

L'indice d’interaction évalue les échanges entre le bâtiment et le réseau électrique : 

𝑓𝑟é𝑠𝑒𝑎𝑢, 𝑖 = 𝐸𝑇[
𝑒𝑖(𝑡)−𝑑𝑖(𝑡)

|𝑚𝑎𝑥[𝑒𝑖(𝑡)−𝑑𝑖(𝑡)]|
]                                                (2) 

 e l’énergie exportée, d l’énergie importée et ET représente l’écart-type. 

Un autre indicateur important est l’indice de flexibilité des interactions avec le réseau. Il 

représente la capacité du bâtiment à s'adapter aux signaux du réseau en ajustant ses stratégies 

de consommation, de production et de stockage. Cet indice est évalué par la différence entre 2 

indicateurs (équation 3). Le premier (équation 4) où la priorité est d’exporter un maximum 

l’énergie produite, le second (équation 5) où la priorité est d’exporter le moins possible sur le 

réseau, l’autoconsommation et le stockage sont alors maximisés. 

𝐴 = 𝑃𝑃𝑑 − 𝑃𝑃𝑒                                          (3) 

 

𝑃𝑃𝑑 =
𝑚𝑎𝑥[𝐸𝑖(𝑡)]

𝐿
                     (4)            ⁡⁡⁡⁡𝑃𝑃𝑒 =

𝑚𝑖𝑛[𝐸𝑖(𝑡)]

𝐿
                                   (5) 

E est le bilan net d’énergie exporté sur le réseau et L la consommation d’énergie du bâtiment. 

3. Etat de l’art des NZEB dans le contexte ouest Africaine 

En 2020, une étude menée par T. Ahmad & D. Zhang[5] avait démontré qu’entre les années 

1990 et 2017, l’évolution de l’intensité énergétique 2 de l’Afrique était la plus élevée du monde 

même si elle avait diminué au fil des années. Les NZEB sont beaucoup développés dans les 

pays européens et américains, contrairement à l’Afrique. En effet, une recherche 

bibliographique sur le NZEB dans le monde en 2021 a révélé que sur 1246 articles de recherche 

évalués, seuls 22 traitaient des NZEB en Afrique [6]. Ces 22 articles étaient repartis comme suit : 

Égypte - 9, Nigeria - 3, Afrique du Sud - 3, Algérie - 2, Maroc - 2, Libye - 1, et Kenya -1[6].  

Le tableau 1 donne un aperçu des quelques études NZEB en Afrique de l’Ouest. 

Aucune directive en Afrique n’a encore abordé ce concept du NZEB [7]. En Afrique de 

l’Ouest, seule la Directive n°05/20207cm/uemoa fixant des mesures d'efficacité énergétique 

dans la construction de bâtiments des États membres de l’Union Économique et Monétaire 

Ouest Africaine a été adopté en 2020.  

 

 
2 L'intensité énergétique est mesurée en divisant les besoins cumulés de consommation d'énergie d'une région 

donnée par le produit intérieur brut (PIB). Elle estime la quantité absolue d'énergie nécessaire pour générer une 

seule unité de PIB [5]. Le PIB est indiqué à un taux de change constant et à une parité croissante de puissance pour 

exclure l'inflation, qui influence et indique la diversité de la consommation d'énergie et les niveaux généraux des 

prix de l'énergie dans le projet économique réel. 

Réf. Lieu d’étude Résumé de l’étude 

[8] Cameroun 

Sénégal 

Côte D’Ivoire 

Proposition de lignes directrices pour une transition en douceur vers des bâtiments 

NZEB au Cameroun, au Sénégal et en Côte D’Ivoire. Les étapes proposées sont: 

la réalisation d’une évaluation, la création des normes énergétiques pour les 

bâtiments, le renforcement des capacités et la sensibilisation, la mise en place de 

mécanismes de financement, la création d'une chaîne d'approvisionnement solide, 

la mise en place d'un cadre de suivi et d'évaluation, le pilotage de projets NZEB. 
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Tableau 1: Liste des études menées sur les NZEB dans le contexte ouest africain 

 Parmi les études menées, les auteurs se sont intéressés au secteur résidentiel. Cependant, des 

recherches ont révélé que les bâtiments de bureaux sont également de grands consommateurs 

d’énergie. Notre étude sur le NZEB adaptée aux bâtiments de bureaux trouve donc tout son 

sens. 

4. Méthodologie   

4.1.  Description du site 

Le Burkina Faso est situé à  la latitude 13° nord et à la longitude 2° ouest, à environ 1000 

km de la mer[2]. Il a un climat essentiellement tropical avec deux saisons bien distinctes. La 

saison des pluies d’environ 4 mois, s’étend de mai/juin à septembre/octobre tandis que la saison 

sèche est marquée par l’harmatan, un vent chaud et sec (provenant du Sahara) entre mars et mai. 

Pendant cette période les températures avoisinent les 45°C. La figure 3 (obtenue par les données 

de la station météorologique de type A75x addWAVE GSM/GPRS Series 4 installée à l’Institut 

International d’Ingénierie de l’eau et de l’Environnement, coordonnées 12°22′ 45″ nord, 

1° 30′ 13″ ouest) illustre l’évolution de la température et de l’humidité dans la ville de 

Ouagadougou. L’ensoleillement moyen est d’environ 5,5 kWh/m²/jour, justifiant ainsi 

l’augmentation de la part de la production solaire photovoltaïque observée dans le pays depuis 

2015 [13]. La partie nord-est du Burkina est une zone qui est caractérisée par un bon régime 

éolien à 80 m au-dessus du sol, tandis qu’il est généralement faible dans les autres parties du 

pays [14]. La géothermie pourrait présenter un potentiel énergétique, selon Woodson et al.[15]. 

 

Figure 3: Evolution de la température et de l'humidité pendant la période de 2020-2023 
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[6] Nigéria 

 

Modélisation et optimisation multi-objectifs d'un système d'énergie renouvelable 

hybride photovoltaïque-batterie-hydrogène (HRES) pour atteindre le concept 

NZEB d’une maison résidentielle individuelle à Lagos. 

[9] Burkina Faso 

 

Proposition d’une conception d’ un abri d’urgence type NZEB pour les 

communautés pauvres dans la ville de Pô (Burkina Faso). 

[10] Ghana Etude de faisabilité pour la rénovation d’un bâtiment résidentiel dans le but de 

convertir en bâtiment à énergie net zéro dans le contexte du climat tropical humide 

du Ghana. 

[11] Nigeria 

 

Les auteurs ont montré qu'environ 25 % des professionnels du bâtiment, n'étaient 

pas au courant des concepts NZEB. Plusieurs mesures sont proposées pour 

permettre l’intégration du concept au Nigéria.  

[12] Nigéria 

 

Les bâtiments passifs sont proposés comme une solution viable pour réduire la 

consommation d'énergie dans les bâtiments. Il a été aussi recommandé à la 

commission universitaire nigériane d'inclure dans son programme d'études des 

cours sur les bâtiments NZEB. 
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4.2. Collecte des données d’un bâtiment de bureaux 

Pour réussir à mettre en œuvre le concept NZEB, il est essentiel de réaliser un état des lieux 

afin de connaitre la performance énergétique du bâtiment et de pouvoir l'améliorer. La figure 4 

illustre le processus proposé pour atteindre le NZEB. La collecte des données concerne la forme 

physique du bâtiment, les matériaux de construction, les équipements électriques, les factures 

électriques, la surface et le volume de chaque bureau, les habitudes de consommation 

énergétique des occupants, etc. Le bâtiment concerné (Figure 5) est divisé en deux blocs 

distincts (A et B). Les caractéristiques du bâtiment sont répertoriées dans le tableau 2. On peut 

remarquer que l’orientation de la façade est/ouest n’est pas optimale. 

 

Figure 4 : Processus adopté pour atteindre le NZEB pour un cas de bâtiment de bureaux 

Tableau 2 : Caractéristiques du bâtiment enquêté 

Figure 5: vues de face et de dessus du bâtiment 

Localisation Ouagadougou: 12°19’42"N 1°30’06"O 

Période d’enquête: juin 2023 

Paramètres géométriques • Bâtiment construit R+4 de 2017 

• Bloc A: Longueur=19,35 m, largeur=12,3 m ; hauteur=19,04 m 

• Bloc B: Longueur=19,35 m; largeur=8,76 m ; hauteur=19,04 m 

Paramètres physiques et 

architecturaux 
• Bâtiments construits en parpaing de forme rectangulaire et sans 

d’isolation du bâtiment. 

• Façade principal orienté ouest avec des ouvertures en simples vitrages 

• Epaisseur parpaing: 20 cm avec toiture en hourdis 

• Partie ouest en grande partie vitrée 

Occupants • 63 occupants 
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5. Résultats et Discussion 

Les données collectées des factures électriques et des équipements électriques ont permis les 

tracés des figures 6 et 7. 

 

La climatisation (figure 7) représente la plus grande partie de puissance installée soit 69% de 

puissance totale installée. Les périodes de forte consommation d’énergie se situent chaque 

année entre les mois de mars et juin (figure 6). Cette période correspond à la période de fortes 

chaleurs (figure 3), pendant laquelle la climatisation est fortement sollicitée entraînant grande 

consommation d’énergie électrique. 

Les figures 8 et 9 montrent des images d’une partie du toit (au niveau du R+4) prises par une 

caméra thermique (Fluke Ti300).  Ces images révèlent une grande infiltration importante du 

flux solaire au niveau de la toiture qui est sans isolation. De plus, l’orientation est/ouest du 

bâtiment entraîne également une grande exposition au flux solaire à travers les ouvertures des 

différents bureaux au niveau des différents bureaux du bloc A. 

La figure 10, obtenue par un analyseur de réseau (Fluke 1738/EUS) qui a été placé au niveau 

du compteur électrique pendant une semaine. Les différentes mesures ont permis de montrer 

que la période de grande consommation de l’énergie est située entre 9 heures et 17 heures. 

Les résultats, présentés tableau 3, indiquent que le coût moyen de l’électricité est élevé par 

rapport à la moyenne nationale, qui avoisine les 100 FCFA/kWh. Cette situation pourrait être 

attribuée aux différentes pénalités liées au dépassement de la puissance souscrite et au manque 

de batteries de condensateur. Cela entraîne ainsi une consommation d’énergie réactive au 

niveau du réseau national de distribution de l’électricité. De plus, il est apparu qu’en moyenne, 

un agent de la structure consomme 1440 kWh/an d’électricité. Cette valeur est environ trois 

fois plus élevée que la consommation moyenne d’un habitant du secteur résidentiel de la même 

ville de Ouagadougou[1]. Quelques indices de performance énergétique ont été aussi évalués. 

Figure 6 : Evolution de la construction 

énergétique du bâtiment entre 2018-2023 

Figure 7 : Part de la puissance électrique installée 

en fonction des différents équipements électriques 

 
 

Figure 8 : Image infrarouge du toit  

situé au R+4 du bâtiment  

    

  Figure 9 : Image infrarouge du toit situé au        

R+2 du bâtiment 
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Figure 10 : Evolution de la consommation énergétique entre le 13/06/2023 au 17/06/2023 

 

Tableau 2 : Indices de performance énergétique évalués 

6. Conclusion 

Cette étude a permis de mettre en évidence que le concept de bâtiment NZEB est une bonne 

alternative pour réduire la consommation énergétique des bâtiments de bureaux. L’analyse 

bibliographique a révélé que peu d’études ont été menées au niveau du contexte de l’Afrique et 

plus particulièrement au niveau de la région ouest africaine. Ainsi pour réussir le concept de 

bâtiment NZEB au Burkina, nous avons mené une collecte des données d’un bâtiment de 

bureaux pour voir l’état des lieux de la consommation et d’évaluer des indices de performance 

énergétique. 

 Les perspectives de l’étude seront de simuler la consommation de l’énergie consommée par 

le bâtiment et procéder à une optimisation multicritère. A l’étape actuelle, nous estimons pour 

le cas d’un bâtiment en rénovation dans le contexte du Burkina Faso, pour atteindre le concept 

NZEB, il serait judicieux d’améliorer l’efficacité énergétiques des équipements électriques 

installées. Ensuite, il faudra procéder à l’installation des protections solaires au niveau des 

surfaces vitrées et enfin mettre en place un système solaire photovoltaïque pour la production 

de l’énergie. 
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Résumé – Connaître les évolutions de la conductivité thermique d'un matériau en fonction de la 

température et de la teneur en eau est utile pour affiner la prédiction des performances énergétiques 

des bâtiments ou le confort hygrothermique. Les mesures sur des matériaux humides par des méthodes 

en régime permanent s’accompagnent de transferts d’humidité du coté chaud vers le coté froid de 

l’échantillon et donc de transferts latents pouvant altérer la précision de la mesure. L'objectif de cette 

étude est d'examiner l'impact de ces transferts d’humidité dans divers matériaux isolants bio/géosourcé 

humides lors des mesures de conductivité thermique par une méthode fluxmétrique. Les matériaux 

testés sont le béton cellulaire, les bétons biosourcés, la ouate de cellulose et les isolants en fibre de 

bois. Les résultats sont examinés pour prédire la durée de l’essai conduisant à l’équilibre 

hygrothermique au sein de l’échantillon, pour évaluer la dépendance expérimentale de la conductivité 

thermique à l'humidité, pour quantifier les erreurs commises en cas d’interruption prématurée de 

l’essai et enfin pour tester une méthode permettant de réduire le nombre d’essai. 

Mots-clés : transferts hygrothermiques ; conductivité thermique ; méthode fluxmétrique. 

Nomenclature  

cp Chaleur spécifique, J.kg
-1

.K
-1

 

x Épaisseur, cm 

t Temps, s 

T Température, °C 

wm, k,C Paramètres de GAB 

Symboles grecs 

Ф Humidité relative, % 

λ Conductivité thermique, W.m
-1

.K
-1

 

θ Teneur en eau volumique, kg.m
-3

 

μ Facteur de résistance à la diffusion de 

vapeur d’eau, - 

ρ Masse volumique, kg.m
-3

 

Indices et exposants 

eq équilibre 

non-éq Hors équilibre 

 

1. Introduction 

Les simulations thermiques dynamiques [1] ou les simulations hygrothermiques [2] sont 

maintenant des pratiques courantes pour évaluer la performance énergétique des bâtiments, le 

confort thermique ou encore la durabilité des ouvrages. Pour réaliser de tels simulations, 

renseigner une conductivité thermique des matériaux est nécessaire. Généralement, les valeurs 

déclarées par les fabricants est utilisée. Cette grandeur est mesurée sous des conditions 

spécifiques de température ou d’humidité relative, comme précisé dans la norme ISO 10456 

[3]. Cependant, il est bien connu que la conductivité thermique des matériaux du bâtiment 

dépend de la température et de l’humidité relative [4], [5], [6], [7], [8]. Des travaux récents 

ont montré que prendre en compte ces dépendances peut influencer les résultats de simulation 

[4], [8], [9], [10]. Par exemple, des écarts allant jusqu'à 70 % dans des conditions hivernales 

extrêmes [4] et 20 % dans des conditions estivales extrêmes [10] ont été observés sur des flux 

de chaleur simulés avec une conductivité thermique constante ou dépendante de la 

température. De même, la prise en compte de la dépendance à l'humidité peut entraîner une 

modification de la charge de refroidissement allant jusqu’à 25 % [8], [9]. 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-059
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Pour évaluer cette dépendance de la conductivité thermique, la norme ISO 10456 propose 

d’approximer la conductivité thermique par une fonction exponentielle et des facteurs de 

conversion. Pour certains matériaux, la norme propose des valeurs pour ces facteurs, dont la 

validité est questionnée dans la littérature [11], [12]. Pour les autres matériaux, les mesures 

doivent être menées pour un nombre limité de conditions préconisées [13], [14], [15]. 

Toutefois, la forme exponentielle de la dépendance à l’humidité est remise en cause et 

certains auteurs plaident pour un comportement plutôt linéaire [13], [16]. Cela souligne la 

nécessité d’effectuer un nombre conséquent de mesure de conductivité thermique pour 

évaluer finement la dépendance à l’humidité de cette dernière. 

Pour réaliser ces mesures, deux grandes familles de méthodes existent. Les méthodes 

transitoires (fil chaud, fil chaud parallèle [17] ou disque chaud) sont couramment utilisées en 

raison de leur capacité à fournir des résultats d'essai rapides et à perturber le moins possible la 

distribution de l'humidité à l'intérieur du matériau [18], [19]. La fiabilité de ces méthodes est 

compromise lors de l'évaluation de matériaux non isotropes [20] ou de matériaux très isolants 

[21]. En revanche, les méthodes stationnaires (plaque chaude gardée, méthode fluxmétrique 

HFM) sont plus largement applicables à divers matériaux. Lorsqu’elles sont appliquées à des 

matériaux humides, une redistribution de l’humidité du coté chaud vers le coté froid se 

produit au cours de l’essai, induisant des échanges de chaleur latent qui viennent perturber les 

mesures de flux thermiques de ces équipements. Ces phénomènes qui ont été mis en évidence 

sur de la fibre de bois [6], [22] et du béton cellulaire [23] impliquent trois choses : 1. Les 

mesures peuvent être longues (> 2j) pour atteindre l’équilibre hygrothermique, 2. Arrêter 

prématurément l’essai conduit à une surestimation de la conductivité thermique (ce qui peut 

expliquer les disparités de comportement de la conductivité thermique vis-à-vis de l’humidité 

dans la littérature), 3. Appliquer des méthodes (telles que proposées dans les normes EN 

12664 [24] et ISO 10051 [25]) pour estimer la dépendance à l'humidité de la conductivité 

thermique à partir d’un essai et de la conductivité thermique sèche peut se révéler intéressant. 

Le présent travail s’intéresse à la mesure de la conductivité thermique de plusieurs 

matériaux isolants bio/géosourcés humides à destination principalement du secteur du 

bâtiment. Une attention particulière est portée sur l’analyse des temps de mesure, des erreurs 

commises en cas d’interruption de l’essai et l’applicabilité des méthodes proposées dans les 

normes EN 12664 [24] et ISO 10051 [25]. 

2. Matériels et méthodes 

Six matériaux d'isolation des bâtiments sont testés : 

 Isolation en fibres de bois IFB (Pavaflex confort
®

) : ce matériau sous forme de panneau 

est léger, très perméable [26] et hygroscopique [27]. Comme il a été largement testé 

dans les travaux précédents [6], il est pris comme référence dans le présent travail. 

 Ouate de cellulose ODC (fournie par Cellalouate) : ce matériau fabriqué à partir de 

journaux recyclés présente des fibres plus courtes que le IFB [28]. Il est également 

léger, perméable et très hygroscopique. Le matériau est testé en vrac. 

 Béton de chanvre BDC (Isohemp) et terre allégée TA (fabriqué au laboratoire 

[29][30]) : ces deux bétons biosourcés sont constitués de chènevotte de chanvre et d’un 

liant (chaux et barbotine de terre respectivement). Ces matériaux sont plus denses (200 

à 500 kg.m
-3

), légèrement moins hygroscopiques et moins perméables. 

 Béton cellulaire BC (acheté dans un magasin de bricolage) : ce matériau minéral 

présentant une structure cellulaire est légèrement moins hygroscopique, moins 

perméable et plus capillaire que les bétons biosourcés. 
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 Laine de verre LDV (Isoconfort
®

) : ce matériau fibreux est léger, perméable, mais pas 

hygroscopique. 

Les propriétés hygrothermiques des matériaux sont présentées dans le Tableau 1 et leurs 

isothermes de sorption sont représentées sur la Figure 1. 

 

Matériau 
ρ 

[kg.m-3] 
x 

[cm] 
0 

[W.m-1.K-1] 
cp 

[J.kg-1.K-1] 
 

[-] 
wm 

[%] 
C 

[-] 
k 

[-] 

IFB 50 4,0 0,032 1300 2 3,68 13,4 0,94 

ODC 35 5,8 0,042 1250 1,5* 4,99 14,4 0,87 

BDC 390 7,2 0,072 980 3,5 1,72 19,4 0,9 

TA 255 7,1 0,084 1070 3,5 2,47 10,4 0,86 

BC 540 5,2 0,152 880 8* 0,76 200 0,9 

LDV 23 8,5 0,036 840 1* 1,25* 1086* 0,8* 

Tableau 1 : Propriétés hygrothermiques des matériaux (* extrait de la base de données WUFI, le 

reste est mesuré en laboratoire). 

 

Figure 1 : Isothermes de sorption mesurées pour les matériaux étudiés (points) et ajustées avec le 

modèle de GAB (ligne). 

La conductivité thermique d’échantillons de dimensions de 300 × 300 mm
2
 est mesurée 

selon la méthode fluxmétrique à l'aide de l’équipement NETZSCH HFM 436. Les 

échantillons sont conditionnés à 23 °C et à des humidités relatives allant de 0 à 90 %hr. Une 

fois conditionnés, ils sont instrumentés avec des capteurs sans-fil HygroPuce (6 mm épaisseur 

et 16 mm de diamètre) pour mesurer toutes les 5 minutes les variations de température et 

d'humidité relative (avec une précision de 2 %hr et 0,5 °C) au niveau des surfaces supérieures 

et inférieures et à mi-hauteur. Enfin, les échantillons sont enveloppés d'un film étanche à la 

vapeur d’eau avec une résistance thermique négligeable pour empêcher les échanges 

d'humidité avec l'environnement. 

Les expériences sont menées à une température moyenne Tmoyenne = 23 °C et pour une 

différence de température ΔT = 10 °C. Pour chaque expérience, la mesure se déroule en deux 

étapes définies dans le logiciel Q-lab : 1. une étape dite « rough » au cours de laquelle les 

températures des plaques chaude et froide sont ajustées pour respecter les points de consigne, 

2. une étape dite « fine » dans laquelle la conductivité thermique est mesurée. Pour cette 

seconde étape, le logiciel recommande d’arrêter l’essai lorsque la conductivité thermique 

varie de moins de 0,2 % sur 10 minutes. Toutefois, nos travaux antérieurs [8] ont montré que 

ces critères n'étaient pas suffisants pour garantir l'atteinte de l'équilibre hygrothermique. Ici, 
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une variation de la conductivité thermique inférieure à 0,1 % sur 100 minutes a été retenue 

comme critère pour augmenter la durée du test et améliorer la précision de la mesure. 

3. Résultats et analyse 

La Figure 2a présente les évolutions temporelles au cours de l’essai de la conductivité 

thermique normalisée par rapport à la valeur mesurée à l’équilibre des matériaux conditionnés 

à 23 °C et 80 %rh. On note une baisse rapide au début de l’essai, puis plus lente après 

quelques heures. Ces évolutions montrent l’impact des transferts latents sur la mesure. En 

effet, des simulations de ces essais ont été réalisées en négligeant les transferts de masse et 

montrent que l’équilibre purement thermique est atteint en moins de 2h. Ce résultat est 

cohérent avec la mesure effectuée sur la LDV, matériau non hygroscopique pour lequel les 

transferts de masse jouent un rôle négligeable. Pour les matériaux hygroscopiques, le temps 

d’équilibre hygrothermique dépend des niveaux d’hygroscopicité et de la perméabilité à la 

vapeur : plus ils diminuent, plus le temps d’équilibre hygrothermique augmente. 

La norme EN 12664 [24] suggère que l'équilibre est atteint lorsque la conductivité 

thermique présente des variations non monotones inférieures à 1 % sur 5 mesures successives 

à des intervalles Δt (Δt étant estimé à partir de la masse volumique, l'épaisseur, la chaleur 

spécifique et la résistance thermique de chaque matériau). La Figure 2b présente le temps 

d’équilibre teq calculé selon ce critère en fonction de la teneur en eau volumétrique θ pour 

toutes les expériences. teq tend à augmenter linéairement avec θ, avec des niveaux qui 

dépendent du type de matériaux. Pour les matériaux légers (IFB, ODC, LDV), teq varie entre 7 

et 15 heures à l'état sec et environ 40 heures à θ élevé (i.e. conditionnés à 90 %hr). Pour les 

matériaux plus denses (BDC, TA, BC), teq varie de 10 à 24 heures à l'état sec à environ 150 

heures à θ élevée. Les matériaux testés présentant des épaisseurs caractéristiques différentes, 

il est toutefois difficile de comparer les temps d’équilibre directement. Cependant, la Figure 

2b en fournit une bonne indication qui peut être utile pour la planification d’une campagne 

d’essai sur des matériaux isolants humides. 

 

Figure 2 : Évolution temporelle au cours de l’essai de la conductivité thermique normalisée des 

matériaux conditionnés à 23 °C et 80 %rh (gauche) et durées d’essai après atteinte de l’équilibre 

hygrothermique pour tous les matériaux sous toutes les conditions (droite). 

Les Figures 3a et 3b présentent les évolutions de la conductivité thermique mesurée à 

l'équilibre λeq en fonction de la teneur en eau volumétrique θ pour les matériaux légers et 

denses respectivement. Pour tous les matériaux hygroscopiques, λeq augmente linéairement 

avec θ. La loi d'ajustement et le coefficient de corrélation sont rassemblés dans le Tableau 2. 

On note que la pente varie d’un matériau à un autre sans nécessairement être corrélé à la 

masse volumique ou à l’hygroscopicité. En revanche, λeq reste quasiment constant pour LDV 
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(à 35,8 ± 0,3 mW.m
-1

.K
-1

). Ce matériau n'étant pas hygroscopique, la teneur en eau reste très 

faible dans le domaine hygroscopique et l'effet sur la conductivité thermique est donc limité, 

conformément à la littérature [31]. Enfin, la conductivité thermique sèche augmente 

globalement avec la masse volumique, sauf pour BDC par rapport à TA : la conductivité 

thermique sèche des bétons biosourcés est influencée par la structure interne, et en particulier 

l'orientation des agrégats [20]. Les effets de structure interne prévalent également en 

comparant ODC avec IFB et LFV. 

Les Figures 3a et 3b incluent également la valeur de la conductivité thermique non-eq qui 

aurait été obtenue si l'essai avait été interrompu prématurément conformément aux critères 

d'équilibre recommandés par le logiciel (lignes pointillées). non-eq augmente quasiment 

linéairement avec θ pour les matériaux hygroscopiques denses, alors qu’une évolution plutôt 

exponentielle est à observer pour les matériaux hygroscopiques légers. Cela indique que ces 

derniers sont relativement plus sensibles aux conditions expérimentales de l’essai, en 

particulier à haute humidité lorsque de l’eau liquide peut apparaître sur la surface froide. Dans 

les tous cas, non-eq est plus élevé que λeq, traduisant le fait que la chaleur latente n'est pas 

complètement transférée à travers le matériau. Les écarts entre λeq et non-eq augmentent avec 

θ, variant de 0 % pour les matériaux secs à 20 % en moyenne pour les matériaux humides 

(conditionnés à 90 % hr). Ces écarts peuvent expliquer les valeurs diffuses et les 

comportements variés observés dans la littérature pour une même classe de matériau, 

soulignant que certaines valeurs ont été obtenues sans que l’équilibre hygrothermique soit 

atteint. Enfin, on peut noter que ces écarts peuvent également conduire à une incertitude sur la 

prédiction du comportement hygrothermique d’une paroi contenant ces matériaux isolants, en 

particulier au niveau des flux thermiques. 

 

Figure 3 : Conductivité thermique mesurée à l'équilibre λeq (lignes pleines) et hors équilibre non-eq 

(pointillées) en fonction de la teneur en eau volumique θ pour les matériaux légers (gauche) et denses 

(droite). 

Matériau λeq (θ) [mW.m-1.K-1] R2 λnon-eq (θ) [mW.m-1.K-1] R2 

IFB 0,28 θ + 36,4 0,956 1,62 θ + 33,6 0,847 

ODC 0,29 θ + 41,5 0,977 1,05 θ + 40,8 0,892 

BDC 0,3 θ + 72,6 0,989 0,77 θ + 71,3 0,978 

TA 0,73 θ + 83,8 0,988 1,42 θ + 82,7 0,955 

BC 0,78 θ + 154 0,963 1,34 θ + 152,4 0,995 

Tableau 2 : Lois d'ajustement linéaire des conductivité thermiques eq et non-eq en fonction de la 

teneur en eau volumique θ. 
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Les lois de comportement de λeq ont été obtenues avec un nombre substantiel d’expérience 

très chronophages. Pour réduire le temps d'expérimentation, l'annexe E de la norme EN 12664 

[24] ou l'annexe C de la norme ISO 10051 [25] proposent une méthode pour évaluer la 

dépendance linéaire de la conductivité thermique à l'humidité (λ = λsec + a θ) à partir de la 

conductivité thermique sèche λsec et d’un seul essai réalisé sur un matériau humide. La 

démarche consiste à poser que la résistance thermique d’un matériau est la somme des 

résistances thermiques de n tranches d’épaisseur d ayant une teneur en humidité connue θi. Il 

vient alors pour la loi de Fourier à l’équilibre : 

  (2) 

Pour évaluer la teneur en eau locale sur 20 tranches à l’issue des expériences, des 

simulations hygrothermiques sont effectuées avec le modèle présenté et validé dans [6]. Les 

paramètres d'entrée sont ceux présentés dans le Tableau 1 et la conductivité thermique a été 

fixée à un niveau constant en fonction de la valeur expérimentale mesurée pour chaque essai. 

Les conditions limites sont celles mesurées par le dispositif HFM, et les conditions initiales 

sont les températures et l'humidité relative mesurées par les capteurs sans fil. Les pentes a 

sont calculées systématiquement pour les matériaux conditionnés à des niveaux d'humidité 

relative de 50 %hr, 80 %hr et 90 %hr. 

 

Matériau Expérimentale Calculée at 50 
%hr 

Calculée at 80 
%hr 

Calculée at 90 
%hr 

IFB 0,28 0,18 0,23 0,46 
ODC 0,29 0,19 0,35 0,32 
BDC 0,296 0,27 0,5 0,46 
TA 0,71 0,63 0,68 1,63 
BC 0,78 0,93 1,06 1,03 

Tableau 3 : Valeurs expérimentales et estimées de la pente a. 

Les résultats sont présentés dans le Tableau 3 et comparées aux résultats expérimentaux. 

Les valeurs de a calculées à 50 ou 80 %hr sont assez proches des valeurs expérimentales, 

l’incertitude restante étant due à la sensibilité de a aux isothermes de sorption et aux 

conditions initiales. Les conductivités thermiques évaluées avec ces valeurs de a concordent 

avec les valeurs mesurées à 5 % près dans le domaine hygroscopique (i.e. rh < 85 %rh) et à  

10 % près pour rh > 85 %rh. En revanche, les valeurs de a calculées à 90 %hr sont nettement 

différentes des valeurs expérimentales de a, conduisant à des écarts allant jusqu’à 30 % avec 

les conductivités thermiques mesurées. Une raison tient dans le fait que le modèle ne tient pas 

compte des transferts d’eau liquide alors que sa présence est observée expérimentalement au 

niveau de la plaque froide. Au final, si l’application de la méthode proposée ne pose pas de 

difficulté majeure dans le domaine hygroscopique, son application aux hautes humidités 

requière un modèle plus fin ou des techniques expérimentales avancées pour quantifier la 

teneur en eau localement. 

4. Conclusion 

La mesure de la conductivité thermique de plusieurs matériaux isolants bio/géosourcés 

humides par une méthode en régime permanent a été traitée dans cette étude. Les conclusions 

suivantes ont été tirées : 
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 Lors d’une mesure, une redistribution de l’humidité se produit au sein du matériau, qui 

s’accompagne de transfert thermique latent. Le temps nécessaire pour atteindre 

l’équilibre hygrothermique est considérablement augmenté pour atteindre 7 jours au 

maximum. Ce temps dépend de la teneur en eau volumique, de la perméabilité et de 

l’épaisseur du matériau. 

 La conductivité thermique évaluée à l’équilibre hygrothermique augmente 

linéairement avec la teneur en eau volumique. Un arrêt prématuré de l'essai entraîne 

une erreur allant jusqu’à 20 % pour des teneurs en eau élevées. 

 La méthode proposée par les normes EN 12664 et ISO 10051 pour déterminer la 

conductivité thermique en fonction de l'humidité à partir d'une seule expérience 

s’applique sans difficulté majeure dans le domaine hygroscopique, mais requière des 

développements numériques et/ou expérimentaux à plus haute humidité (> 85 %rh). 

L’impact de la précision de la dépendance à l’humidité de la conductivité thermique sur le 

comportement hygrothermique d’une paroi et/ou d’un bâtiment reste encore à préciser et 

constitue une perspective à ce travail. 
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Résumé - La fabrication additive (FA) permet d’envisager de nouvelles géométries prometteuses pour 
optimiser les performances des échangeurs de chaleur par exemple. Néanmoins, dans le cas de milli-
canaux (diamètres entre 2 et 4 mm), ce mode de fabrication crée de nouveaux motifs rugueux non 
maîtrisés ce qui induit des comportements thermo-hydrauliques difficilement prédictibles. L’objectif de 
ce travail est d’étudier les performances thermo-hydrauliques de milli-canaux obtenus par FA. Les 
données expérimentales produites sont ensuite utilisées pour valider le modèle numérique proposé dans 
le cadre de ces travaux et intégrant l’effet des rugosités/aspérités et la déformation de la géométrie dans 
une gamme de Reynolds de 200 à 6 000. Les résultats expérimentaux et numériques sont cohérents et 
ne nécessitent pas de paramètres d’ajustement. 

Nomenclature  

A Aire d’échange, m2 

dh Diamètre hydraulique, m 
ks Paramètre ESGR, m 
ΔP Pertes de charge, Pa 

Q Débit volumique, m3∙s-1 

Ra Rugosité moyenne, m 
Re Nombre de Reynolds, - 
U Coeff. de transfert thermique, W∙m-2.K-1 
V Volume de fluide, m3 

1. Introduction  

Le potentiel de la Fabrication Additive (FA) pour les composants thermiques est connu 
depuis une quinzaine d’années maintenant, notamment pour des applications de dissipateur 
thermique [1]. Les possibilités de conception offertes par la FA permettent maintenant 
d’envisager de nouvelles géométries d’échangeurs de chaleur [2]. Cependant, ce procédé étant 
récent, les topologies de surface ne sont encore pas toujours maitrisées et dépendent fortement 
des paramètres d’impression [3–6]. Des rugosités relatives jusqu’à 38% du diamètre 
hydraulique peuvent ainsi être observées dans les mini-canaux ainsi qu’un affaissement des 
plafonds [7–10], des obstructions partielles ou des déformations de la section de passage 
(± 30% de variation du diamètre hydraulique) [4,5,11–14]. Cela mène à des difficultés de 
prédiction des performances thermo-hydrauliques à partir des géométries idéales (vues CAO, 
Conception Assistée par Ordinateur) pouvant conduire à un facteur 2 entre les facteurs de 
friction mesurés et ceux estimés à partir de la loi de Blasius [15]. Les travaux de recherche 
concernant la modélisation de rugosités ne sont pas nouveaux mais dans le cas de la FA les 
caractéristiques des motifs rugueux sont telles que les modèles classiques ne sont pas 
applicables ou validés.  

Dans les mini-canaux, l’écoulement est particulièrement sensible à ces défauts et aux valeurs 
importantes de rugosité relative et deux approches numériques se distinguent [16]. La première 
est la simulation des rugosités qui consiste en la représentation géométrique explicite, plus ou 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-076
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moins idéalisée de la surface rugueuse. Ainsi, les creux et les bosses des rugosités sont maillés. 
La représentation se fait soit à l’aide de figures géométriques prédéfinies (cônes, cylindres,...) 
soit à l’aide de fonctions mathématiques. Cela requiert de connaître et caractériser la topologie 
de surface et donc d’y avoir accès (mesures destructives ou surfaces libres) et de disposer de 
moyens de calculs conséquents. La 2nde approche est la modélisation des rugosités par un 
modèle de paroi appliqué sur une surface lisse. Des corrélations sont ensuite proposées pour 
renseigner les paramètres des modèles de paroi [17]. 

Nos travaux concernent des mini-canaux ondulés obtenus par FA. Cette géométrie est 
notamment intéressante pour des applications d’échangeur/réacteurs car elle permet d’abaisser 
la transition entre régimes laminaire et turbulent et donc une intensification des transferts 
thermique et massique dès les nombres de Reynolds de 200 [18]. L’objectif est d’évaluer la 
pertinence et de valider expérimentalement le modèle de prédiction des performances thermo-
hydrauliques développé dans les travaux de Stimpson et al. [19] dont l’intérêt principal réside 
dans l’existence d’une corrélation simple fondée sur la mesure de la rugosité moyenne seule. 
Les résultats expérimentaux sont dans un 1er temps présentés et permettent la comparaison des 
performances des mini-canaux obtenus par FA et par CIC (Compaction Isostatique à Chaud, 
référence paroi lisse). L’étude numérique est ensuite détaillée et se conclut par une étude de 
sensibilité aux paramètres du modèle. 

2. Dispositif expérimental 

L’installation expérimentale est composée d’un bain thermostaté, d’une pompe à 
entraînement magnétique et de l’instrumentation adéquate, à savoir des débitmètres Coriolis, 
des sondes de températures Pt100 et un capteur de pression différentielle. Elle permet la 
caractérisation des performances thermiques et des pertes de charge de milli-canaux ondulés 
(cf Figure 1) de diamètre hydraulique 2 mm obtenus par FA ou par CIC. Le fluide chaud (eau) 
circule dans le canal zigzag tandis que l’eau refroidie circule en paroi.  

 

 

 
Figure 1 : Vue CAO du canal zigzag (à gauche) et photographies d’une maquette FA (au milieu) et 

du dispositif expérimental (à droite). 

Le coefficient de transfert de chaleur global est déterminé à partir des mesures de débits et 
de températures aux bornes du canal. Le traitement des données expérimentales ainsi que les 
incertitudes associées sont détaillés dans l’article de Richermoz et al. [16]. Les maquettes sont 
obtenues par Fusion Laser sur Lit de Poudre à partir d’une poudre (10-45 µm) d’alliage 600 
(Inconel). Elles sont ensuite testées en l’état sans post-traitement. Les microstructures et les 
propriétés mécaniques ont été étudiées dans des travaux précédents [20,21] et ont permis, 
notamment de démontrer que ce matériau était compatible avec le procédé de FA et que les 
échantillons avaient une densité proche de 100%. Une maquette de ‘référence’ obtenue par CIC 
lors de travaux antérieurs [22] permet de comparer l’effet du procédé de fabrication sur les 
performances.  
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Les maquettes ont été fabriquées en plusieurs exemplaires afin d’en découper certaines pour 
les mesures de rugosité. Les caractéristiques géométriques sont résumées dans le Tableau 1 : 

Procédé de 
fabrication 

Section de passage Diamètre 
hydraulique 

Ra (rugosité 
moyenne) 

Rz (rugosité 
max.) 

FA Circulaire et carrée 2 mm ~ 6,8 µm ~ 60 µm 
CIC Carrée 2 mm 0,23 µm 1,78 µm 

Tableau 1 : Caractéristiques des mini-canaux zigzag. 

3. Caractérisations expérimentales 

3.1. Performances thermo-hydrauliques 

Les performances thermiques de la maquette obtenue par FA sont supérieures à celles de la 
maquette lisse (CIC) avec une augmentation moyenne du nombre de Nusselt de l’ordre de 80% 
à iso-Reynolds. Ce résultat, également observé dans la littérature [23,24], est dû aux rugosités 
plus importantes de la FA. Evidemment, cette amélioration se fait au détriment des pertes de 
charge jusqu’à 37% supérieures dans la maquette FA. Si l’on considère des critères globaux, à 
savoir le facteur d’intensification U∙A/V (W∙K-1.m-3) en fonction de la puissance de pompage 
volumique Q∙ΔP/V (W∙m-3), les performances de la maquette FA restent intéressantes par 
rapport à la maquette lisse comme illustré ci-dessous (Figure 2) : 

 

Figure 2 : Facteur d’intensification vs. puissance de pompage selon le procédé de fabrication. 

D’un point de vue global, le canal obtenu par FA reste 30% plus performant que la même 
géométrie mais lisse. Le procédé de FA demeure donc intéressant malgré les rugosités 
importantes et cela même sans mentionner les nouvelles possibilités de conception. 

3.2. Caractérisations dimensionnelles 

Les grandeurs géométriques du canal de section circulaire obtenu par FA ont été 
caractérisées par tomographie RX-3D (CT-scans, cf. Figure 3) et comparées aux dimensions 
CAO. Les résultats soulignent l’effet de l’orientation des parois lors de la fabrication sur la 
topologie de surface. Les sections de passage sont légèrement inférieures aux valeurs théoriques 
et les parois au plafond sont plus rugueuses que celles au plancher. De plus, la section de 
passage théoriquement circulaire est ovalisée avec des réductions de passage importantes au 
niveau des coudes. 
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Figure 3 : Sections de passage observée par tomographie dans les sections droites (a et b) et dans 

les coudes (c et d) (DC=Direction de Construction). 

4. Etude numérique 

4.1. Domaine de calcul 

Afin de prendre en compte les effets de conduction, la géométrie comprend les parties solides 
autour du canal zigzag telle qu’illustré ci-dessous (Figure 4a). Des portions droites en amont et 
en aval du canal ont été ajoutées pour stabiliser numériquement l’écoulement et limiter les 
réentrées de fluide en sortie du domaine de calcul, sources d’instabilité numérique. A partir des 
mesures effectuées par tomographie, l’asymétrie du canal a été prise en compte (cf. Figure 4b). 

  
Figure 4 : Géométrie de calcul ; vue complète (à gauche) et zoom section de passage (à droite). 

4.2. Conditions aux limites et maillage 

Un coefficient de transfert convectif et une température ambiante constante sont appliqués 
aux faces externes du domaine de calcul. La loi de Colburn est utilisée pour définir le coefficient 
(23 670 W∙K-1∙m-2). Le débit (1 kg∙h-1) et la température du fluide (38,9°C) sont imposés à 
l’entrée du canal. La pression est imposée en sortie. 

Le maillage, après étude de sensibilité sur la perte de charge et la différence de température 
entrée/sortie, a été réalisé avec des mailles poly-hexcore pour un total de 682 559 mailles dans 
le domaine fluide (cf. Figure 5).  

 
Figure 5 : Illustration du maillage. 
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Le maillage est raffiné à la paroi pour éviter de faire appel à une loi de paroi dans le cas où 
l’influence des rugosités est négligeable. La distance adimensionnelle entre la paroi et la 1ère 
maille (y+) est comprise entre 0,2 et 2∙10-3. 

4.3. Modèle de turbulence et modèle de rugosité 

Le modèle RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes) k- 𝜔 SST (Shear Stress Transport) 
est utilisé. Certains auteurs [17] ont démontré la pertinence de ce modèle pour des applications 
similaires de modélisation de surfaces rugueuses issues de FA. Un modèle de turbulence est 
requis en raison de la configuration zigzag du canal qui permet d’abaisser la transition entre 
régime laminaire et régime turbulent autour de Re=200 [18,25]. Ainsi, même si l’étude 
numérique est réalisée pour des Reynolds compris entre 200 et 6 000, l’écoulement est 
considéré comme étant turbulent. 

Comme observé grâce aux caractérisations de tomographie et comme évoqué dans la 
littérature [5], la rugosité dépend de l’orientation des surfaces durant la phase de construction. 
Dans notre cas, nous supposons une rugosité homogène, ce qui représente une 1ère source 
d’incertitudes. La 2nde source d’erreur provient de la mesure de rugosité en elle-même [19]. 
Enfin, lorsqu’il s’agit de modéliser la rugosité, une 3ème hypothèse intervient et concerne la 
transposition de la mesure de rugosité moyenne au modèle ESGR (Equivalent Sand Grain 
Roughness). Cela fait l’objet de travaux depuis une cinquantaine d’années et l’option retenue 
en 1ère approche dans notre étude est d’utiliser la corrélation proposée par Stimpson et al. [19] 
qui a été établie dans un contexte similaire de FA : 

௞ೞ

஽೓
= 18 ∙

ோೌ

஽೓
− 0.05      (1) 

Les auteurs ont établi cette corrélation dans des canaux droits, imprimés avec un angle de 
45° (15° dans notre étude) et dont les diamètres hydrauliques varient entre 0.415 et 1.246 mm 
(2 mm dans notre cas). Nous avons utilisé une rugosité moyenne (provenant de nos mesures 
expérimentales) de 6,8 µm. Cette valeur provient des parois verticales, et donc les plus lisses, 
des canaux zigzag. Stimpson et al. [5] ont mesuré des rugosités moyennes de surfaces 
imprimées selon diverses orientations et proposent, dans le cas de l’Inconel qui est notre 
matériau, d’utiliser un ratio de 1,75 entre la surface verticale et les surfaces à 45°. Dans ce cas, 
cela nous conduit à un Ra de 12 µm et donc à un ks=120 µm. Ce paramètre ESGR est ensuite 
implémenté dans le modèle High Roughness (Icing) de Ansys Fluent. 

4.4. Résultats de l’étude numérique 

4.4.1. Validation du modèle 

Les résultats numériques sont comparés aux valeurs expérimentales en termes de nombre de 
Nusselt (Figure 6a) et de nombre de Fanning (Figure 6b) en fonction du nombre de Reynolds. 
La zone correspondant à ± 20% est indiquée en rouge pointillé. Les données expérimentales 
ont été traitées en considérant la déformation illustrée Figure 4b et donc un diamètre 
hydraulique de 1,94 mm au lieu de 2 mm. 
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(a) (b) 

Figure 6 : Comparaison des Nombres de Nusselt (a) et de Fanning (b) obtenus expérimentalement 
et numériquement.  

La prédiction du Nusselt est satisfaisante avec une surestimation de la part du modèle de 
l’ordre de 10%. L’erreur moyenne concernant le nombre de Fanning est également de l’ordre 
de 10%. Le point correspondant à un Reynolds de 897 semble hors tendance et a effectivement 
rencontré des problèmes de convergence numérique. 

Ainsi, les deux approches suivies dans cette étude, à savoir (i) l’utilisation d’une corrélation 
pour le paramètre ESGR sur la base de la mesure de la rugosité moyenne et (ii) la prise en 
compte de la déformation par rapport à la vue CAO semblent prometteuses, d’autant plus 
qu’aucune de ces deux voies ne nécessite de paramètres d’ajustement.  

En revanche, ces deux approches requièrent de réaliser, en amont des calculs CFD, les 
caractérisations dimensionnelles du composant. Cela est spécifique à la FA puisque pour les 
techniques d’assemblage plus conventionnelles, les dimensions des pièces sont supposées 
connues et telles que la CAO.  

Cela signifie que les résultats présentés ici ne peuvent être obtenus à partir de calculs 
‘aveugles’ d’un nouveau composant et pour confirmer cela une étude de sensibilité aux 
paramètres du modèle est proposée ci-dessous. 

4.4.2. Etude de sensibilité 

Comme décrit précédemment, le paramètre utilisé pour notre modèle a été fixé à 
ks=116.9 µm selon la corrélation de Stimpson et al. [19]. La sensibilité du Nusselt et du Fanning 
au paramètre ESGR est, dans un 1er temps, évaluée et illustrée ci-dessous. 

 
(a) (b) 

Figure 7 : Sensibilité du Nusselt et du Fanning au paramètre ESGR. 

Les calculs numériques ont été effectués pour six valeurs différentes de ks (40; 80; 116.9; 
160; 200; 240) et trois Reynolds (Re=380; 730; 1,290). Les graphes illustrent la dépendance de 
la réponse de la modélisation thermo-hydraulique au ks en particulier pour les valeurs de 
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Reynolds élevées. Ainsi pour un Re=1300, le Nusselt augmente de 36% et le Fanning de 26%. 
Négliger la rugosité ou renseigner un paramètre ESGR par défaut peut donc conduire à des 
écarts importants à la réalité particulièrement aux forts Reynolds.  

Cela souligne que, malgré des conditions de calcul différentes entre l’étude de Stimpson et 
al. [19] et la nôtre, la valeur du paramètre ESGR estimée à partir de leur corrélation (eq. 1) 
semble bien adaptée pour prédire les performances thermo-hydrauliques de nos millicanaux 
zigzag et cela, sans avoir recours à aucun paramètres d’ajustement, ce qui est fort intéressant. 

5. Conclusion 

Ces travaux ont permis de caractériser à la fois expérimentalement et numériquement des 
milli-canaux zigzag obtenus par Fabrication Additive et de les comparer à un millicanal de 
référence lisse obtenu par Compaction Isostatique à Chaud. La comparaison des performances 
thermo-hydrauliques de ces deux types de canal souligne l’intérêt de la FA qui permet 
d’intensifier les performances thermiques pour une augmentation modérée de la puissance de 
pompage. Cependant, la prédiction de ces performances reste encore difficile a priori en raison 
des déformations importantes et des topologies de surface non maîtrisées lors du processus de 
FA. Une approche numérique est donc présentée. Elle fait appel au modèle de turbulence RANS 
k- ω SST et au modèle de rugosité de type ESGR alimenté par une corrélation qui nécessite la 
mesure de la rugosité moyenne dans le canal. Il est ainsi possible, connaissant cette rugosité 
moyenne et la déformation du canal (diamètre hydraulique équivalent), de prédire les 
performances thermo-hydrauliques avec une erreur moyenne de l’ordre de 10% pour le nombre 
de Nusselt et le Fanning. 

Afin de permettre des prédictions, a priori, sans caractérisations dimensionnelles préalables, 
les travaux à venir pourront concerner l’estimation des rugosités moyennes et des déformations 
dimensionnelles à partir de la connaissance seule des paramètres d’impression 3D.  
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Abstract - The TIR4sTREEt project focuses on urban climatology in Strasbourg. Its aim is to study the 

behaviour of urban trees and their cooling effect during heat waves. Microclimatic, eco-physiological 

and 3D data have been collected for this analysis. Thermal measurements were also carried out. On the 

one hand, thermal infrared cameras were installed on fixed structures and mounted on a mobile system 

to monitor canopy temperatures and the impact of tree shading on facades during several weeks. On the 

other hand, thermo buttons were placed on facades. This paper presents the thermal measurement 

campaign and the first comparison of data. In future works, these comparisons will enable us to better 

understand and therefore to predict the interactions between trees and facades.

1. Introduction 

Urban climatology is a broad field of study that encompasses a wide range of phenomena at 

different scales, ranging from the city to the street. The study area of our project TIR4sTREEt 

is located in Strasbourg along three streets (Figure 1). Each street is planted with trees of three 

different species (lime, plane and hackberry trees). The objective of this project is to investigate 

the cooling effect of trees on the urban microclimate in order to mitigate the formation of urban 

heat islands. In accordance with this, this study investigates the interaction between trees and 

facades, in particular regarding surface temperatures, using infrared thermography.  

 

Figure 1: Study area in Strasbourg (left) and the main facade under study (right).  

The three streets are highlighted in yellow (Source: Google Earth) 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-079
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Numerous microclimatic and eco-physiological sensors were installed in the streets and on 

the trees. In addition, several thermal sensors have been installed to highlight the interaction 

between trees and facades. Thermal InfraRed (TIR) cameras can provide thermal images of a 

scene, aiding in the interpretation and analysis of the impact of tree shading on facades. These 

images will also be used to validate microclimatic simulation software such as LASER/F (LAtent 

SEnsible Radiation Fluxes) [1] and LASER·T (LAtent SEnsible Radiation & Trees) [2]. 

This paper describes the thermal measurements campaign. Firstly, the state of the art of street 

scale thermal measurements will be presented. Then, the thermal sensors used during our 

campaign will be described. Next, data acquisition protocols will be explained. Finally, various 

methods for processing and utilizing thermal data to facilitate comparison and validation will 

be outlined. 

2. Related works 

In urban environments, infrared thermography is a useful tool for studying buildings and 

trees. This technology has been utilised to monitor changes in canopy temperature and correlate 

them with meteorological, physiological, and urban factors [3]. It can also be used to estimate 

the thermal stress of trees [4]. When applied to buildings, thermal imagery can be used for 

energy studies [5]. 

TIR cameras are handheld systems that can be used manually from the ground or mounted 

on mobile systems. It can be installed on a car [6] or on a simple trolley with additional 

microclimatic sensors to study the thermal comfort of a street [7]. 

More specifically, TIR cameras can be used to study the relationship between trees and 

facades. In [8], a campaign was conducted to obtain thermal infrared images of an urban park 

in Strasbourg. The authors captured TIR images of a building facade and the surrounding trees 

every 5 minutes during 51 hours. Additionally, a LASER/F simulation was performed to 

compare collected and simulated infrared measurements. A study on the interaction between 

trees and facades is presented in [9], based on a miniature street model using concrete blocks 

and testing various tree arrangements and shapes with plastic tree scale models. To analyse the 

impact of tree shadows on facades, several thermo buttons were placed on the concrete blocks, 

and TIR images were acquired. It is important to note that the measurements were carried out 

on a miniature model and plastic trees. Therefore, their eco-physiological effects were not taken 

into consideration. 

As a complement to field measurements, simulations can also be conducted to analyse the 

impact of trees in urban areas in order to reduce the effect of urban heat islands. In particular, 

a 3D mock-up can be useful to determine optimal shadowing scenarios. For instance, it can help 

identify the optimal location for trees near dwellings to maximise shade and enhance indoor 

comfort [10]. For outdoor thermal comfort, it is also possible to simulate the shadows of 

buildings and trees on facades to refine the results of land surface temperature calculations [11]. 

This allows the testing of different scenarios, such as tree growth and planting, to reduce heat 

in the street or neighbourhood. 

3. Specifications of thermal sensors 

For this study, several thermal infrared cameras were used, either fixed or mounted on a 

mobile system. To complement and compare the temperature measurements acquired, several 

thermo buttons were also placed on the facade of a building. Both datasets will be compared. 
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3.1. Thermal cameras 

The FLIR T560 (Figure 2a) is a thermal camera equipped with a thermal infrared sensor and 

a RGB (Red, Green, Blue) sensor. The thermal camera measures the surface temperatures of 

the target elements. RGB information is very useful to help the user analyse the corresponding 

thermal image. The FLIR TAU 2 (Figure 2b) and FLIR A655sc (Figure 2c) are also thermal 

cameras, but unlike the T560, they do not have a RGB sensor. Their main features are listed in 

Tables 1 and 2. 

               

                                  (a)                                    (b)                                          (c)  

Figure 2: Thermal cameras used during the campaign;  

(a) FLIR T560 ; (b) FLIR TAU 2 ; (c) FLIR A655sc                     

 

 Focal length Detector  

pitch 
Field  

of view 

Image  

resolution 

 mm µm ° pixels 

FLIR T560 TIR sensor 9,7 12 42 x 32 640 x 480 

FLIR TAU 2 13 17 45 x 37 640 x 512 

FLIR A655sc 24,6 17 25 x 19 640 x 480 

Table 1: Optical specifications of TIR camera T560, TAU 2 and A655sc 

 

 Sensor Spectral 

range 
Thermal 

range 

Thermal  

resolution 

Thermal 

accuracy 

  µm °C mK      °C 

FLIR T560 TIR sensor Uncooled 

microbolometer 

7,5 - 14 -20 to 120 <30 at 30°C 2 

FLIR TAU 2 Uncooled 

microbolometer 

7,5 – 13,5 -25 to 100 - - 

FLIR A655sc Uncooled 

microbolometer 

7,5 - 14 -40 to 150 <30 2 

Table 2: Thermal specifications of TIR camera T560, TAU 2 and A655sc 

3.2. Thermo buttons 

A thermo button is a miniature temperature data logger (Figure 5) which measures a surface 

temperature at a specific point and can be placed directly on the surface. The thermal accuracy 

is 0,5 °C and the resolution can be set to 0,1 or 0,5 °C allowing to store 4096 and 8192 

measurements respectively, providing an autonomy of approximately 42 and 84 days 

respectively. This sensor is very easy to set up, it has an interesting thermal accuracy compared 

to TIR cameras, and its diameter measures just over a centimetre. However, it does not allow 

downloading or tracking of measurements during the acquisition period. Hence, the data must 

be retrieved once the measurements have been completed.    
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4. Data acquisition protocol 

Thermal data acquisition was achieved in two ways: from fixed positions and from a mobile 

system. Measurements were mainly taken between July and November 2023, covering the 

summer heat waves as well as the cooler periods of the seasonal change. 

4.1. Sensors in fixed positions 

The main scene of the study area is a facade of a residential building located at 5 Ellenhard 

street in Strasbourg and the nearby hackberry trees (Celtis australis). The facade is oriented 

towards the East-South-East direction. Two thermal cameras have been fixed on top of a mast 

and a third next to the tree. The former two focused on the facade and the trees from the opposite 

sidewalk, the latter focused on the tree crown (Figure 6). Thermo buttons were installed on the 

same facade, to collect spot measurements of surface temperature. The positions of the cameras 

as well as that of the thermo button have been chosen to enable the observation of the interaction 

between the trees and the facade (Figure 6).

 

Figure 5: A thermo button    

 

Figure 6: Position and orientation of the sensors 

presented on a 3D virtual scene 

4.1.1. Thermal infrared acquisitions 

In order to cover the scene as explained previously, a temporary metal structure was installed 

around one of the hackberry trees and a temporary mast was erected on the opposite pavement 

to house not only thermal cameras but also various weather sensors.

Due to the unsuitability of the installed cameras for outdoor use, certain constraints had to 

be considered. Firstly, the boxes housing the cameras had to be waterproof and securely 

mounted to withstand summer storms. A protective insulating film was necessary to shield them 

from high temperatures. In addition, to protect the sensors from vandalism, they were placed at 

the top of the mast and a security cage was installed around the tree. Finally, the cameras needed 

to be powered for long periods of recording. High-capacity batteries and solar panels were 

installed and electrical connections were adapted to overcome the problem of voltage 

differences between the devices.              

A total of three TIR cameras were used, namely FLIR T560, FLIR TAU 2 and FLIR A655sc. 

Various details on the acquisition of images with these cameras are given in Table 3. 

 

TIR camera Acquisition 

period (2023) 
Measurement 

frequency 

Location Objects of 

interest 

Number of 

images 

FLIR T560 07/07 to 24/07 5 minutes Mast Facade and 

foliage 

5 005 pairs 

(RGB +TIR) 

FLIR TAU 2 03/08 to 16/11 5 min 20 sec Mast Facade and 

foliage 

21 210 

FLIR A655sc 07/07 to 23/10 1 minute Metallic 

structure 

Foliage only 121 717 

Table 3: Details on the thermal acquisition using three cameras 
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The environmental acquisition parameters were set arbitrarily before the cameras were 

installed. These parameters will be used later to radiometrically correct the TIR images. In 

addition, as the emissivity of the materials of the observed scene elements are different and 

unknown, it was set to 1 to obtain brightness temperatures. Finally, images were regularly 

retrieved via Bluetooth for the FLIR T560 and directly via a connected laptop for the FLIR 

A655sc. However, for the FLIR TAU 2, data was only retrieved at the end of the acquisition 

period as it did not have on-site data transfer capabilities. Examples of TIR images from each 

camera can be seen in Figure 7. 

          

                          (a)                            (b)                             (c)                            (d) 

Figure 7: TIR images from the FLIR TAU 2 (a), FLIR A655sc (b), FLIR T560 (c) and its 

corresponding RGB photo (d) taken in Ellenhard street 

4.1.2. Thermo buttons 

Before using the thermo buttons in an experimental setup, their temperature measurements 

were compared with indoor measurements taken with the FLIR T560 camera. After noting the 

consistency of the results, several types of attachment solutions were tested to observe their 

influence on the measurements. The adhesive tape solution was selected. 

From the 18th of July to the 29th of August 2023, seven thermo buttons were placed on the 

facade under study (Figure 8), programmed with a sampling frequency of 15 minutes, and a 

thermal resolution of 0,1 °C. 

 

Figure 8: Location of thermo buttons on the facade (Google Maps photo, taken during wintertime). 

The lighting conditions for the different thermo buttons on the facade are given in Table 4. 

In mid-July, after 3pm (UTC+2), the facade moves into the shade. This time is given as an 

example, as it varies throughout the summer. 

 

Thermo button Lighting condition 

Before 3 pm After 3 pm 
1 and 2 Shaded by the tree then sunny Shaded 

3 and 4 Sunny Shaded 

7 and 8 Shaded by trees Shaded 

Table 4: Lighting conditions over the thermo buttons for a day in mid-July 
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We also placed two thermo buttons (thermo buttons 5 and 6) on the facade of a building 

located on the other side of the road, where no trees are present. They were fixed on two 

different facade claddings. The facade is oriented towards the West-North-West direction. 

In total, three TIR cameras and nine thermo buttons collected data throughout the summer, 

always covering the same scene. Next section presents thermal data collected from a mobile 

system. 

4.2. Acquisition of TIR images with a mobile system 

A mobile system has been specifically designed to take measurements throughout the study 

area on hot and sunny days after the 24th of July. It consists of two GoPro cameras and the 

FLIR T560 thermal camera mounted on a telescopic tripod in a mobile cart (Figure 9). 

The sensors are approximately 2 m above the ground. Acquisition has been performed in 

stop and go mode, with measurements taken every 30 seconds. Minimal overlap between TIR 

images was ensured via an iPad that streams the screen of the thermal camera.  

Acquisitions were carried out using this system during heatwave periods, more particularly 

on sunny days, when sunshine levels exceeded 80 % throughout the day. Measurements were 

taken at three specific times of the day:  at sunrise, culmination of the sun and sunset. At sunrise, 

the energy absorbed by the street is minimum since it has been released during the night; at 

sun's culmination the radiation is maximum; and at sunset the energy stored during the day is 

total. For each acquisition session, two round trips were made (Figure 10). This allowed for the 

observation of temperatures at the tree-building interface (Figure 10 Loop 1), the part of the 

crown facing the street, and the facades of buildings not protected by trees (Figure 10 Loop 2). 

                

                           Figure 9: Mobile system              Figure 10: Mobile system pathway  

Fixed acquisitions offer a better temporal resolution due to the automation of measurements, 

while mobile data allows for a wider coverage of the scene. The following section presents the 

data preprocessing and analysis.  

5. Data preprocessing and analysis 

Following the measurement campaign, and as part of preprocessing of the data, the cameras 

were calibrated to correct the TIR images. Secondly, a comparative analysis was performed 

between the temperatures extracted from the images and those measured by the thermo buttons. 

5.1. Camera calibration 

The cameras were calibrated radiometrically and geometrically using the method and 

equipment already established [12]. 
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Radiometric calibration was performed using the Land P80P blackbody, which has a 

temperature accuracy of 0,1 °C at 50 °C. The temperatures recorded by the cameras were 

compared with those of the blackbody over a temperature range from 15 °C to 60 °C in intervals 

of 5 °C. Furthermore, the thermal homogeneity of the sensors was tested using the Mikron 

m345 blackbody at a temperature of 45 °C. This blackbody has a larger cavity than the Land 

P80P, which facilitates the entire coverage of the field of view of the cameras. 

Geometric calibration is the process of determining the interior orientation of cameras using 

a test pattern. This involves calculating the coordinates of the main point and the distortion 

coefficients of the cameras. To achieve this, an aluminium checkerboard with black stickers 

was used. The emissivity difference between the materials allows the checkerboard to be 

viewed in thermal infrared. The camera parameters were then calculated. 

5.2. Data analysis 

An initial comparison of the surface temperatures measured with the FLIR T560 and the 

thermo button 2 was made on the facade under investigation. For the TIR images, the emissivity 

was arbitrarily set at 0,95, an approximate value for facade walls in Strasbourg [13], pending a 

more detailed study of the facade materials. The graph superimposing the two temperature 

curves is shown in Figure 11: 

 

Figure 11: Comparison of temperatures measured with the FLIR T560 and thermo button 2 

The mean deviation between the FLIR T560 and the thermo button measurements is 0,89 °C 

and the standard deviation reaches 0,86 °C. The deviations are not constant throughout the day. 

The most accentuated deviations are observed around midday when the temperature changes 

rapidly. Moreover, the graph suggests that the thermal camera underestimates temperatures 

when compared to the thermo button. These differences may be respectively attributed to the 

inertia of the thermo button or to the corrections applied by FLIR, which are calculated from 

environmental parameters that are currently set arbitrarily. Further comparisons and analyses 

will be conducted to refine the measurements. 

6. Conclusion and future works  

During the summer of 2023, a large amount of thermal data was acquired at our study site: 

TIR images as well as temperatures at specific points (thermo buttons). Based on this data, 

thorough data preprocessing and analysis have been performed to verify the reliability of the 

measurements. 

In future work, the TIR images will be corrected radiometrically and geometrically from the 

parameters calculated during the camera calibration. Moreover, additional analyses will be 

carried out by combining thermal data with micro-climatic measurements. 
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Finally, 3D thermal models will be constructed at different times by texturing an accurate 

geometric model of the three streets with the acquired TIR images. These thermal models will 

be compared with the results of microclimatic simulation tools in order to refine their 

predictions. 
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Résumé - Les récupérateurs d’eau de pluie géothermiques sont de nouvelles solutions hybrides pour le
rafraı̂chissement passif des bâtiments et la gestion de l’eau. Ces systèmes géothermiques de très basse
énergie sont composés d’une cuve enterrée et d’un échangeur hélicoı̈dale immergé dans celle-ci. Cet
article présente l’étude expérimentale d’un prototype grandeur nature. Une comparaison aux résultats
expérimentaux d’autres technologies passives obtenus dans la littérature est ensuite entreprise pour
valider les performances et la viabilité du système présenté.

Nomenclature

E Energy, Wh
H Hours, h
HR Relative Humidity, %
P Power, W
T Temperature, ◦C

Indices and exhibitors
cons consumption
op operation
out outside
w water

1. Introduction and context of the study

In the well-known context of climate change, characterized by increasingly frequent and
severe heatwaves with more frequent and severe heatwaves[1], the building sector (residential
and tertiary) is in great need of resilience in terms of summer thermal comfort and reduction
of CO2 emissions. France’s heavy reliance on air conditioning, consuming nearly 15.5 TWh
of electricity [2], underscores the need for sustainable alternatives. Surface geothermal energy
emerges as a promising solution, offering higher Coefficient Of Performance (COP) for heat
pumps, up to 40% energy savings compared to conventional air-source systems, and mitigating
the urban heat island effect [3].

Moreover shallow geothermal energy can also be used as passive heat source, i.e. without
the use of refrigerant and compressors, resulting in even lower CO2 emissions and electricity
consumption. In France, according to the AFPG (Association française des professionnels de
la géothermie), geothermal systems in general and ground-coupled heat exchangers for passive
cooling of buildings in particular are promising solutions that need to be developed [4].

In this context, this project aims to develop a new passive system using buried rainwater
tanks as geothermal probes by immersing a water-to-water heat exchanger (HX). This article

https://doi.org/10.25855/SFT2024-088
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Figure 1 : Two helicoidal heat exchangers in a
rainwater tank - Location : Saverne, France.
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Figure 2 : Schematic diagram of a geothermal
rainwater tank.

focuses on the experimental study of a full-scale experimental prototype and its performance
comparison with other technologies of passive cooling systems. A model has been established
and will be validated in another paper thanks to the experimental data presented here.

2. Concept of geothermal rainwater tanks

The basis of our solution consists in a new or existing buried rainwater tank, initially used
to collect rainwater for non-potable use and to relieve the sewage system. In France, the wa-
ter resources management legislation locally enforces on site water management which could
democratize the use of such rainwater tanks [5]. The collected rainwater is mainly used for
gardening but also for flushing toilets. A helicoidal water-to-water HX in copper (see Fig. 1)
or polyethylene is placed in the tank in order to take advantage of the heat storage capacity of
water as a by-product. Using an air-to-water HX connected to the ventilation supply duct, the
tank provides cooling energy to the building during summer (Fig. 2). The heat exchanger in the
double-flow mechanical unit can obviously be by-passed if not useful.

The principle is to use the same installation for three purposes (rainwater harvesting, water
management, cooling the building), which, in principle, allows savings in terms of costs and
materials (to be quantified), for example by avoiding the need to drill boreholes for geothermal
probes or the construction of a climatic well.

3. Quick literature review of passive near-surface geothermal technologies

Regarding geothermal rainwater tank, the literature is rather scarse. The specificity of the
present system is that the water inside the tank remains at atmospheric pressure and its level
varies. Most of the articles dealing with buried water tanks do not study water level variation.
Additionally, the studies are often focused on coupling the tank to a ground-source heat pump
as heat source and do not study passive operation [6, 7, 8]. Finally, the projects usually deal
with either experimental prototypes [9] or models [10] but rarely both [8].

We will concentrate here mainly on a quick literature review of passive near-surface shallow
geothermal technologies or Ground-Coupled Heat Exchanger (GCHE). Strictly speaking, this
limits our study to systems between 0 and 200 m with operating temperatures below 30 ◦C.
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— Earth-Air Heat Exchanger : Earth-Air Heat Exchangers (EAHE) also known as cli-
matic wells, have been broadly studied in recent years. Bordoloi conducted an intensive
review on the subject, which is a good starting point for interested readers [11]. EAHE
is a passive technology that consists of a buried pipes (from 1 to 3 m depth) into which
outside air enters and is being cooled or heated (depending on the season) by the surroun-
ding ground before entering in the building’s ventilation system. The underground soil
temperature is indeed more stable than outside air temperature and allows to save cooling
or heating power. There are various setups of EAHE (horizontal, slinky, one or parallel
tube, ...) and their performances mainly depend on the pipes configuration,their length,
diameter and depth, the air flow velocity, the temperature difference between earth and
ambient air and the thermo-physical ground properties.

— Geocooling with Ground Source Heat Pump (GSHP) : Geocooling or geothermal
”free cooling” is the direct use of the ground temperature through a hydraulic loop to
cool buildings without the use of ground source heat pump. The literature study shows
that such systems are seldom installed without heat pump. The ground coupled heat ex-
changer can also take several forms : horizontal, vertical single-U, vertical double-U,
basket-shaped, on pile foundation,... Among the articles dealing with GSHP, not all of
them deal with passive cooling and the majority that do, mention vertical heat exchangers
rather than other GCHE [12, 13, 14]. Due to the large differences in implementation, it
can be difficult to compare geothermal rainwater tanks and such systems.

4. Experimental Study

4.1. Experimental set-up and measurement

Three geothermal rainwater tank prototypes are installed in different locations in Alsace,
France, in a semi-continental climate. For the sake of conciseness, this article focuses on one of
the prototypes, located in Haguenau.

It consists of an 11 m3 tank made of precast concrete (see Fig.3 below) with a hundred meter
long copper coiled heat exchanger (external diameter of 22 mm). The surrounding ground is
dry sand. A 1 kW cooling heat exchanger, placed upstream of the double flow mechanical
unit, allows heat to be transferred from the water circuit to the supply air ventilation of a 150
m² family house built in the 1930’s but recently renovated to comply with the current French
Energy Performance of Buildings Code.

Presently, the Haguenau prototype is monitored with more than 25 sensors connected to data-
loggers, with a minimum time-step of 10 minutes. The devices were installed in the summer of
2021 and consolidated data are available since the beginning of 2022. The main measured data
with their sensor references are :

— Water temperature stratification thanks to 5 fixed data-loggers (ref. HOBO MX2203 -
±0.2◦C ) evenly distributed over the height of the tank (0 m, 0.5 m, 1 m, 1.5 m, 2 m).

— Water level through total pressure of the bottom of the tank (ref. HOBO U20L-04 -
±1cm).

— Air temperature and humidity inside the tank (ref. HOBO U23-002A - ±0.25◦C and
±2.5% from 10 to 90 %, ±5% below and under this range).

— Temperatures at the air-to-water heat exchanger limits (both air : ref. HOBO U23-002A
- ±0.25◦C and ±2.5% from 10 to 90 %, ±5% below and under this range - and water :
type K thermocouple - ±1◦C).

— Meteorological data including rainfall, global solar radiation, air temperature and humi-
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dity (ref. Davis Vantage Pro 2).
— Temperature inside the buildings (at air vent and in the room : ref. HOBO UX100-01

±0.2◦C)
The temperatures measured in the system will serve as validation data, with meteorological

data as input and/or boundary conditions.

4.2. Experimental results

4.2.1. Supply Air

After two years of monitoring, the experimental results show good operating performances.
During the hottest week of the year 2022, when outside temperature reached 38 ◦C, a tempe-
rature drop of temperature of 13 ◦C was observed (see Fig. 4). This corresponds to a cooling
power peak of more than 1 kW. Indoor temperatures were kept under 27 ◦C during this summer
with an appropriate building thermal management (night ventilation and solar shading).

The energy produced during the summers 2022 and 2023 (see Table 1) is calculated assuming
an average ventilation flow rate of 240 m3/h, based on spot measurements taken in the field. The
cooling power distribution (Fig. 5) and temperature drops are relatively similar between the two
years. There are some small differences between the two summers :

— A two-week delay in starting on the system with a 2022 start date the 15th of May against
the 1st of June in 2023,

— A continuous operation in 2022 and 20 days of downtime in 2023 (holidays, week-
ends,...)

— A slightly hotter summer in 2022 with an average outside temperature of 22.1 ◦C and
”only” 21.5 ◦C in 2023. It should be added that these are the 2nd and 4th hottest summers
ever recorded in France [15].

These differences largely explain the lack of about 350 hours of operation in 2023. The cooling
production of the system is 476 kWh in 2022 and 344 kWh in 2023. The consumption of the
water pump is not measured. Given the size of the network (about 200 m) and a volumetric flow
rate of 0.7 m3/h, the pump datasheet indicates an electrical consumption of 11 W. With this
hypothesis, the average COP of the installation is 35.
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Hop ∆Tmax Tblownmax Pmax Pmean Eprod Econs

h °C °C W W kWh kWh
11/05 to 15/09 2022 1250 13.1 25.6 1071 381 476 13.8

01/06 to 03/10 2023 873 13.3 24.5 1085 394 344 9.6

Tableau 1 : Main production values for the summers of 2022 and 2023

4.2.2. Water temperatures

In this paragraph we present the results in terms of water temperature. The temperature of
the heat sink is an important parameter for passive systems as it is the limiting parameter -i.e. in
summer/winter mode the temperature of the working fluid can not fall below/exceed this value.
It will also be used as a basis for numerical validation in further communication. On Figure 6,
one can observe the variation of water temperature during a part of summer 2023 at each level
of the tank. Tw X means the water temperature at X metres from the bottom of the tank. Here
are the most important comments :

— The maximum average temperature is similar between the two years : 22.9 ◦C in 2022
22.3 ◦C.
However the minimum temperature was 5.4 ◦C and 7.1 ◦C for the winter 2021/2022 and
2022/2023 respectively. This difference is partly due to a harsher winter in 2021/22 and
probably also to the operation the 2022 summer that influences the surrounding ground.
The model will help to determine this part.

— During summer operation, the water stratification can reach more than 2.4◦C/m while
in winter it is almost zero.This natural stratification of the tank (the coldest water is at
the bottom) improves the performance of the coil, which is precisely positioned at the
bottom of the tank. Specifically, the stratification is well defined when the system is
not operating with an almost constant temperature gradient over the height of the tank
(from 0.4 to 1 ◦C/m). During operation, 2 types of stratification can be distinguished.
When the outside temperature is rather high (i.e. high cooling power), a low and narrow
thermocline forms. The gradient at the bottom of the tank is large - ∼ 2.4 ◦C/m - whereas
none is observed at the top (The three temperatures at the top are the same). At lower heat
extraction, the thermocline is wider, with gradient between 1.4◦C/0.6◦C at the bottom and
top, respectively. The temperature at 0.5 m (and to a lesser extent, at 1 m) is influenced
by the coil and fluctuates between the temperature at bottom and the top water.

The water stratification will be use as a criterion for the model validation.

5. Performance comparison with other technologies

Based on the previous promising analysis it is legitimate to ask : How does this new system
compare with other passive geothermal systems? In this section, three case studies of four dif-
ferent systems have been selected and compared with the result described above. A comparison
with two conventional systems (air-to-water and water-to-water heat pump) is also undertaken.
Table 2 summarizes generic values from the literature for each technology. The chosen indica-
tors are :

— The excavated volume, Vexc, as a measure of the space required for the system (and more
or less investment cost, depending on the drilling/excavation technique) .

— The heat sink temperature range, as this determines the minimal operating temperature
of the system (in the summer case study).
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— The maximal cooling power produced.
— The average COP, COPavg, which is an important indicator for passive systems because

the auxiliary consumption can be a limiting factor

The energy produced is not investigated because it is too dependent on the duration of
operation and meteorological data.

5.1. An experimental study of climatic well in Strasbourg, Alsace

A thorough study analyses the experimental performance of a climatic well located in Ill-
kirch near Strasbourg in terms of energy and exergy [16]. As this experimental system is well
instrumented and close to the Rainergy prototype in Haguenau (only 30 km away) it is a natural
choice for a comparison.

The climatic well consists of a polyethylene pipe with a 20 cm-outer diameter. It is buried
between 0.7 and 1.2 m underground and has a total length of 29 m. The trench is 1.2 m wide.
The volumetric flow rate is about 200 m3/h which is similar to the Haguenau prototype.

In terms of performance, the EAHE was able to deliver up to 1188 W of cooling power,
leading to an air temperature drop of 10 ◦C (see Figure 7) at an outside air temperature of more
than 36 ◦C. During the studied week, the climatic well produced 63 kWh of cooling energy for
an electricity consumption of 4.4 kWh, resulting to an average COP of 14. The performance of
this climatic well and the presented geothermal rainwater tank are quite similar, however due to
the high convective coefficient between the water and the tank wall, the geothermal rainwater
tank system can be more compact with a similar performance. The COP differences are due to
lower electricity consumption between the fan (31 W) and the pump (11 W)

5.2. Other technologies

In 2005, Hollmuller et al [17] carried out a study for the Swiss Federal Office of Energy
that set up sizing rules for geocooling technologies based on 10 experimental at-scale instal-
lations. They investigated the free cooling potential of usual vertical ground heat exchangers
(VGHE), EAHE but also geothermal pile foundations (GPF) and horizontal ground heat ex-
changers (HGHE). The latter was also coupled with an EAHE. The presented GPF and VGHE
are large installation with total borehole length exceeding the kilometer. However the maximal
linear power and cooling production are similar for the mentioned systems : 40 W/m and 30
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Figure 7 : Measured temperatures (◦C) at the inlet and outlet of EAHE during 2018’s hottest week [16]

kWh/m.an. The data for the chosen indicators are gathered in Table 2.

Sources Vexc Tsource Pmax COPavgd

- m3 °C kW -
Geothermal rainwatertank Rainwater ∼ 20 5− 23 1.1 35

Climatic well - Zeitoun [16] Ground 33 2− 25 1.2 14

Vertical Borehole - Hollmul-
ler [17]

Ground 85−3700 2− 20 8− 300 12− 24

Geothermal pile foundation -
Hollmuller [17]

Ground 31000 7− 17 313 nc

Horizontal water loop -
Hollmuller 1 [17]

Ground 180 16-27 2.6 3

Conventionnal chiller (air-to-
water HP)

Air - −20−48 5−1000 3− 4

Conventionnal chiller
(water-to-water HP)

Ground - 15− 45 2−2500 4− 5

Tableau 2 : Comparison of different technologies using geocooling

Here are some additionnal comments :
— The comparison between the different systems is delicate due to different scales.
— The excavated volume is a good indicator in terms of difficulty of implementation but the

needed area is not to neglect especially when it comes to dense urban area (i.e. a large
volume does not always mean a large area, which is the limiting factor in urban zone).

— The comparision is biased since the geothermal rainwater tank is hybride and fulfills also
a water management function.

— Other secondary advantages of passive systems over split air conditioners include : no
contribution to urban heat island effect and less noise pollution.

6. Conclusion and perspectives

As climate change accelerates and the frequency of heatwaves increases, so does the need
for sober cooling technology. With this in mind, a new concept of geothermal rainwater tank

1. Issues pointed by the rapport : influence of the building on the ground leading to high temperature and wrong
sizing of the water flow rate in the water loop leading to low COP.
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has been presented. This article reviews two years of experimental data and compares the main
production parameters to other passive near surface geothermal technologies. The experimental
results are very promising and encourage the continuation of the project. The comparison with
other passive systems showed that the literature on experimental geocooling studies is not exten-
sive and that geothermal rainwater tanks perform quite well in terms of available cooling power,
energy produced and energy consumed, especially considering their compactness. However to
match the In further work, a numerical model will be validated thanks to these experimental data
and then coupled to a building energy software in order to be able to simulate various configu-
ration (climate, location, size of the tank, ...). Finally, the tank could also be connected to an
adiabatic heat exchanger for additional evaporative cooling power. This third function would
then compete with the other two - heat and water storage.
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Résumé - Après une introduction sur les enjeux liés à la performance énergétique des bâtiments, la 
notion d’énergie grise est discutée pour mettre en perspective la réglementation actuelle et déplorer la 
non prise en compte de la durée de vie des éléments de paroi. Un bref aperçu de l’évolution des 
techniques constructives couplée à des données relatives aux habitations principales issues du 
recensement permet d’identifier à la fois la proportion et la nature du bâti ancien dans le parc actuel. Les 
spécificités des matériaux constituants les maisons anciennes sont ensuite discutées, de même que leurs 
incompatibilités avec les techniques et matériaux d’isolation actuels, plus particulièrement vis-à-vis des 
transferts d’humidité dans les parois indispensables à la pérennité des ouvrages. Après un aperçu de 
l’ensemble des dispositifs mis en place pour limiter la consommation énergétique dans le secteur du 
bâtiment, des études mettant en doute l’efficacité de la politique de rénovation énergétique des 30 
dernières années sont discutées. Ces études s’accordent sur l’importance de la prise en compte de 
l’énergie grise pour établir une stratégie efficace afin de relever le défi des enjeux énergétiques et 
climatiques, et de fait, l’importance de la durée de vie des bâtiments. Cette partie introductive se termine 
en mettant en avant l’intérêt porté aux parois biosourcées et plus particulièrement celles à base de chaux-
chanvre. La partie suivante discute des performances thermiques imposées par la réglementation 
environnementale en évoquant les critères qui ne sont pas pris en compte. Cette réflexion soulève la 
nécessité d’effectuer une étude bibliographique approfondie dans le but d’identifier l’ensemble des 
éléments à prendre en compte pour être capable de juger de la pertinence de cette technique constructive, 
notamment pour une application à grande échelle. Pour cela une méthodologie de recherche 
bibliographique est proposée. Celle-ci repose sur l’utilisation d’outils de fouille de texte et de données 
appliqués sur des corpus d’articles téléchargés depuis une base de données. Les résultats sont analysés 
et commentés pour servir de base à l’élaboration d’un projet de recherche. 

Mots clés - conduction thermique, thermique du bâtiment, Réglementation Environnemental, matériaux 
anisotropes, transferts couplés de chaleur et de masse, étude bibliographique, analyse de texte 
automatique 

1. Introduction 
L’amélioration des performance énergétiques et de l’isolation des bâtiments est un défi majeur dans la 
lutte contre le réchauffement climatique et la préservation des ressources naturelles. Environ la moitié 
de la consommation énergétique mondial annuelle est dédiée à la construction, l’exploitation et 
l’entretien des bâtiments [1]. Selon la Commission Européenne, les bâtiments dans l’UE sont 
responsables de 40% de notre consommation d’énergie et de 36% des émissions de gaz à effet de serre 
[2]. En France, le secteur du bâtiment représente à lui seul près de la moitié de la consommation totale 
d'énergie [3]. 
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1.1. Les deux aspects de la performance énergétique 

La consommation énergétique totale a deux composantes : l’énergie grise et l’énergie d’usage. Cette 
dernière peut être estimée à partir de mesures de la consommation, de calculs empiriques ou encore de 
simulations numériques. Quantifier l’énergie grise est plus complexe et fastidieux. Son estimation 
repose sur l’analyse du cycle de vie (ACV) de l’ensemble des éléments qui constitue le bâti en faisant 
l’inventaire des flux physiques entrants et sortants. En France, la Réglementation Environnementale 
2020 (RE2020) exige la réalisation d'une ACV lors de la demande d’un permis de construire. La collecte 
et l’interprétation des informations relatives aux flux est critique car elles conditionnent de manière 
importante l’estimation de l’impact potentiel d’un projet sur l’environnement [1]. La complexité 
croissante des chaînes d'approvisionnement, des mécanismes et des phénomènes mis en jeu et leurs 
interactions sont des sources d’incertitude sur la valeur réelle de ces impacts. De ce fait, les 
interprétations actuelles de l’énergie grise sont variables d’une méthode à l’autre et les valeurs déclarées 
varient de manière significative d’une base de données à l’autre. De nombreux auteurs observent que 
les normes ACV actuelles ne fournissent pas d’orientations complètes et n’abordent pas certaines 
questions importantes [4]. L’ACV, bien qu’étant un outil imparfait, permet cependant de se faire une 
idée du rapport entre l’énergie grise et l’énergie d’usage d’un bâtiment. 

1.2. Etat du bâti en France 

A ce jour (1er janvier 2024) selon l’INSEE, il y a 37,8 millions de logements principaux en France. Une 
base de données obtenues en appariant les données relatives au logement issues du recensement avec 
une version corrigée de la base des Diagnostics de Performance Energétique (DPE) [5] est utilisée pour 
tracer la distribution en score du DPE des habitations par périodes de construction (Figure 1). 

 

Figure 1 – Histogramme des scores DPE d’habitations principales en France par période de 
construction. 

Il est difficile de connaitre exactement l’état du parc immobilier Français. Cependant, l’analyse de 
l’évolution de l’urbanisme et de l’architecture permet de se faire une idée des matériaux et des 
techniques misent en œuvre. On peut ainsi identifier une période pré et post parpaing marquant la 
transition vers une standardisation de la construction. Bien que cette transition dans le temps entre 
l’utilisation de matériaux bruts et manufacturés soit diffuse, les historiens et professionnels du bâtiment 
considèrent l’année 1948 comme charnière, les maisons construites avant cette date étant identifiées 
comme des « maisons anciennes ». La Figure 1 permet de constater que les habitations construites avant 
1945 représentent 21,8% du parc et que parmi elles, 20,2% ont un score DPE inférieur ou égal à D. Il 
est difficile de connaitre la nature exacte des constructions dans cette période (1000-1945) mais on peut 
supposer que la grande majorité de celles-ci sont en pierre, brique de terre cuite, terre crue ou à 
colombages (remplis de paille-argile, de rebus de tuiles ou de briques). 

1.3. Cas des maisons anciennes 
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Beaucoup de maisons anciennes ont été entretenues ou rénovées avec les matériaux utilisés pour la 
construction des nouvelles habitations. Par exemple, cette période a vu les enduits à base de ciment, 
dont l’énergie grise est estimée à 1100 ܹ݇.ℎ.݉ିଷ, remplacer les enduits historiques à la chaux 
(450 ܹ݇.ℎ.݉ିଷ) ou en terre (30 ܹ݇.ℎ.݉ିଷ). Or, les murs constituants les maisons anciennes, dont 
les fondations sont dépourvues de rupteur de remontées capillaires, doivent être en mesure d’évacuer 
l’humidité par évaporation. Les murs de ces maisons étaient protégés par des enduits qui assuraient à la 
fois l’étanchéité au vent et à la pluie tout en permettant les transferts d’humidité et son évaporation aux 
interfaces. La perspirance est une capacité que l'on retrouve dans la plupart des matériaux naturels, 
notamment dans les enduits historiques, initialement à base de terre puis agrémentés de chaux par la 
suite. En plus de pallier aux remontées capillaires, cette capacité était mise à profit pour évacuer la 
vapeur d’eau générée par les occupants, qui correspond à environ 2,5 ܮ d’eau par jour et par personne. 

1.4. Politiques de rénovation énergétique 

De nombreux dispositifs financiers ont été mise en place par l'État pour accompagner la rénovation 
énergétique du parc français. En plus de la complexité administrative de ces dispositifs d’incitation et 
des dérives observées, certaines études dont [6] réalisée sur plus de 50 000 ménages de 2005 à 2017, 
met en doute l’efficacité des solutions isolantes actuelles. Les auteurs montrent que l’isolation des murs 
de ces logements n’a entraîné qu’une baisse moyenne de 7% de la consommation de gaz la première 
année, 2,7% la deuxième année et que les économies d’énergie deviennent négligeables dès la quatrième 
année. L’isolation des combles a, quant à elle, été deux fois moins efficace que celle des murs dont les 
effets disparaissent au bout de 2 ans. 

La performance énergétique n’est pas l’unique enjeu. Quelques études cherchent à établir un lien entre 
l’énergie grise et l’énergie d’usage associées aux matériaux de construction. Ces études prennent 
rarement en compte la durée de ces éléments et excluent quasi systématiquement les matériaux 
traditionnels (pierre, terre-paille, pisée) [7]. A plus grande échelle, la relation entre l’énergie grise et 
l’énergie d’usage dans le secteur résidentiel néerlandais a été étudiée [8]. Cette étude montre que 
l’énergie grise représente 10 à 12% de la consommation totale d'énergie dans les maisons standards, 
tandis qu'elle représente 36 à 46% dans les maisons économes en énergie. D’autres études, dont une 
menée sur un bâtiment témoin [9], discutent de la pertinence de l’investissement supplémentaire en 
énergie grise dans l’isolation des bâtiments à énergie zéro, qui peut devenir important et ne pas être 
récupérée, ou amortie, au cours de la vie du bâtiment. 

Ces études soulignent l’importance d’inclure la consommation d’énergie grise, et de fait la durée de vie 
des matériaux, dans toute démarche de conception et de rénovation des bâtiments. Compte tenu de 
l’obsolescence de plus en plus précoce des nouvelles constructions, il parait essentiel d’entretenir les 
constructions anciennes, qui ont fourni la preuve de leur résistance au passage du temps et aux variations 
des conditions environnementales et dont l’énergie grise est déjà amortie, en adaptant la législation à 
leurs spécificités. 

2. Etudes bibliographiques des travaux menés sur le chaux-chanvre 

Les parties précédentes ont permis de définir le thème de l’étude. Il s’agit maintenant d’identifier la 
problématique. Pour cela il convient de faire l’inventaire des connaissances sur la conception, la mise 
en œuvre, le comportement thermique, hygrométrique, mécanique, et enfin la durée de vie du chaux-
chanvre. Ce travail de recherche bibliographique, mené en parallèle sur plusieurs domaines, est difficile, 
chronophage et peu valorisant. Ainsi, deux stratégies de recherche bibliographique vont être appliquées, 
dont les résultats seront commentés et comparés. 

2.1. Etude bibliographique classique 
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Une étude bibliographique classique a été réalisée, dont la première étape a consisté à définir les mots-
clés appropriés aux différents mécanismes et concepts définissant le sujet. Au-delà des premiers mots-
clés qui viennent à l’esprit, des synonymes, des termes plus génériques ou au contraire plus spécifiques, 
ont étaient identifiés. La majorité des articles disponibles étant en anglais, il faut comprendre les termes 
et les éventuelles associations. Par exemple l’association des termes « lime » (chaux) et « hemp » 
(chanvre) sont équivalents au terme « hempcrete », signifiant textuellement béton de chanvre. Au fur et 
à mesure des lectures, la connaissance du sujet évolue conditionnant ainsi les requêtes, si bien que ce 
travail de revue s’apparente à un processus itératif.  Il s’agit donc de se faire à la fois une idée générale 
du sujet tout en se focalisant sur un ou quelques aspects, sans pour autant négliger des éléments qui 
pourraient être pertinents. De citations en citations, un grand nombre d’articles a été collecté. La 
dématérialisation de la connaissance permet en effet d’accéder à une quantité quasi infinie 
d‘informations. A ce titre, il existe maintenant des outils permettant de traiter l’information de manière 
automatisée. 

2.2. Etude bibliographique 3.0 

Il existe un certain nombre de bases de données ou de portails numériques permettant aux chercheurs 
d’accéder à une grande quantité de documents [10]. Certains sont en accès libre comme Google Scholar, 
PubMed, Mendeley ou encore ArXiv, d’autres payants comme Scopus ou Web of Science, d’autres 
encore pirates comme Sci-hub. Pour les chercheurs en France, il existe des portails d'information 
scientifique multidisciplinaire négociés et financés par le CNRS et mis à disposition des chercheurs. 
Parmi elles BibCnrs, Scopus (!) ou encore Istex. Cette dernière, avec plus de 27 millions de publications 
scientifiques, a été choisie pour sa compatibilité technique et juridique avec la fouille et l’analyse de 
texte. Cette base, alimentée par les articles provenant d’éditeurs tels que Elsevier, Wiley ou encore 
Springer, est depuis 2022 officiellement un projet d’infrastructure de recherche inscrit dans la feuille de 
route de la stratégie nationale des infrastructures de recherche [11]. A partir de cette base, des corpus 
d’articles ont été téléchargés puis importés vers l’outils en ligne Cortext Manager [12] qui, après 
traitement à l'aide d'outils d'analyse lexicale, permet l’affichage des données dans une interface dédiée. 

L’objectif est de chercher à comprendre les mécanismes physico-chimiques à l’œuvre dans le chaux-
chanvre en tant qu’élément de paroi dans un bâtiment ancien. Les aspects liés à l’énergie grise, à son 
déploiement à l’échelle nationale, la disponibilité des ressources, au vieillissement, à la tenue 
mécanique, aux impacts environnementaux et à sa mise en œuvre sont également à prendre en compte, 
ce qui élargie le champ de recherche aux thématiques telles que la physique, la chimie, les sciences 
environnementales et sociales, au génie civil, à l’agronomie mais aussi à l’urbanisme. Il ne faut donc 
pas être trop restrictif dans le choix des mots clés et se laisser interpeller par des documents en dehors 
de son champ de compétence, voir insolites, pour ne pas passer sous silence un aspect important du 
problème. Il faut être systématique, sans cependant brimer sa curiosité généralement source de créativité. 

2.2.1. Constitution de corpus d’articles 

Afin de se faire une idée à la fois globale et plus spécifique, 2 corpus distincts ont été constitués. Une 
recherche avec les mots clés A=(((« lime » AND « hemp ») OR « hempcrete » OR « hemp concrete ») 
AND thermal AND moisture) renvoie 326 articles. Ce corpus A sera qualifié d’« expert » car il intègre 
des articles auxquels s’intéressent spécifiquement les auteurs, à savoir les phénomènes couplés de 
transferts de chaleur et de masse dans les matériaux de construction. Une recherche plus globale, avec 
uniquement les mots clés B=(« lime » AND « hemp ») renvoie 4985 articles. Ces articles sont 
intégralement téléchargés pour constituer un corpus massif de textes couvrant de manière vaste le sujet 
qui va être étudié au moyen de diverses outils d’analyse de texte. Le corpus B sera qualifié de 
« général ». 
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Ces corpus vont être traités de différentes manières, selon le but recherché, pour procéder à des analyses 
« TDM » (i.e. Text and Data Mining, autrement dit fouille de texte et de données). La première étape 
consiste à importer les corpus (au format « Istex » ou « texte brut ») via l’application en ligne CoreText, 
puis de créer la base de données avec le script « data parsing ». Vient ensuite la phase d’extraction des 
termes, script « terms extraction », qui va analyser l’intégralité des champs (titres, auteurs, abstract, 
mots clés, texte) et associer certains termes entre eux. Le script renvoie une liste de termes qui seront 
indexés en appliquant le script « corpus terms indexer ». 

Une analyse bibliométrique simple est réalisée sur le corpus « expert » A. Bien qu’en apparence ciblé 
(A=effets thermique et hydrique dans le chaux-chanvre), les domaines impliqués étaient déjà variés, 
allant de la chimie à la géothermie en passant par l’industrie du textile. L’analyse bibliométrique, 
réalisée sur les 326 articles de ce corpus, a permis d’observer une évolution de l’attrait du sujet, avec 
des périodes particulièrement prolifiques (1890 par la communauté des chimistes) et 1960 
(principalement en mécanique des milieux continus). A partir des années 2000, ce sont des revues en 
lien avec l’environnement et l’énergie comme Construction and Building Materials, Energy & Buildings 
et Fuel and Energy qui éditent le plus d’articles sur le sujet. 

2.2.2. Analyse bibliométrique avancée 

Un corpus d’articles plus général (B=chaux et chanvre) est maintenant analysé. Compte tenu de la taille 
conséquente du corpus B (4985 articles), une analyse des cooccurrences de mots-clés est réalisée afin 
d’identifier les thématiques les plus abordées. Cette analyse est basée sur les termes extraits des fichiers 
textes bruts nettoyés (Cleaned) fournis par Istex qui contiennent uniquement le texte du corps du 
document. 
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Figure 2 – Réseau constitué par les 
relations entre les mots clés du corpus 

B. 

Tableau 1 - Composition des quatre groupes 
thématiques décrits par les 10 mots clés ayant la plus 

grande fréquence d'occurrence. 
 

Après la phase de création de la base (data parsing), l’extraction de termes (Terms extraction) se fait ici 
sur la base de la relation sémantique de chaque terme avec le reste du vocabulaire. Les verbes, adjectifs 
et mots-clés géographiques sont exclus, et les formes singulier/pluriel sont harmonisées. Les 200 termes 
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les plus connectés sont examinés et nettoyés manuellement pour n’en conserver que 162 qui sont utilisés 
pour indexer le corpus (corpus terms indexer). Finalement, l’analyse des cooccurrences est réalisée avec 
le script « Network mapping ». Ce script nécessite de configurer un nombre important de paramètres, 
notamment l’algorithme de mesure de proximité qui doit être adapté au type de réseau. Après plusieurs 
essais, il s’avère que l’algorithme « Distributional » est le plus adapté au présent cas d’étude. Pour la 
détection de « clusters », ici au sens thématique, l’algorithme « Louvain resolution » est préconisé pour 
sa stabilité. Enfin, le nombre de liens maximal est limité aux 25 connections les plus importantes, assorti 
d’un seuil de proximité de niveau intermédiaire (0,3). A partir de ces réglages, l’analyse de 
cooccurrences, réalisée sur les mots-clés apparaissant au moins 3 fois dans l’ensemble des articles du 
corpus, a permis de construire un réseau constitué de 162 nœuds et de 3956 connections faisant 
apparaitre 4 clusters représentés sur la Figure 2. 

Le modèle ainsi paramétré a permis d’identifier quatre groupes thématiques intitulés de manière 
automatique « Plant species & wide range », « Mechanical properties & flexural strength », « Glacial 
acetic acid & white needles » et « Organic compounds & oxalic acid ». L’analyse de la carte (Figure 2) 
et des données associées permet d’étudier les mots-clés qui contribuent à ces différents groupes 
thématiques et leur importance, en termes de nombre d’occurrences, et ainsi de caractériser le contenu 
des groupes thématiques (Tableau 1). 

2.3. Comparaison des approches de recherche bibliographique 

L’analyse des cooccurrences d’expressions a ses limites mais elle permet d’améliorer grandement 
l’appréhension d’un ensemble d’articles portant sur un sujet. Elle ne permet pas d’avoir une vision 
précise du contenu des articles mais de dégager une structure qui hiérarchise les questions scientifiques 
abordées. Le découpage de notre corpus de 4985 articles en quatre groupes thématiques a permis de 
segmenter les données et d’obtenir des ensembles d’articles cohérents et de tailles plus modestes. Afin 
de mesurer la pertinence de la grille de lecture produite, cette analyse est croisée avec une analyse 
qualitative, réalisée ici sur une sélection d’articles au sein du groupe thématique « Mechanical properties 
& flexural strength ». Celle-ci a permis de vérifier la cohérence du regroupement thématique généré, 
ainsi que le type de méthodologie développée dans les articles. 

 

Figure 3 – Ensemble des 24 termes connectés avec le mot clé «thermal conductivity » pouvant 
résumer le sujet des travaux menés sur les propriétés thermiques du chaux-chanvre. 

Dans le même groupe thématique, cette phase d’analyse qualitative a permis d’identifier un certain 
nombre de sous-thèmes et d’appréhender les différentes questions de recherche. Notamment, les termes 
connectés avec le nœud « thermal conductivity » (Figure 3) permettent de se faire une certaine idée des 
enjeux et orientations des différents travaux. Ainsi, certains auteurs du corpus ont étudié l’influence de 
la « conductivité thermique » sur la « consommation d’énergie », d’autres ont observé l’influence de 
« l’humidité » ou de la « taille des particules » de chanvre sur la « conductivité thermique ». On notera 
que certains nœuds appartiennent à des clusters différents, comme par exemple « environmental 
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impacts » (Plant species & wide range) ou encore « physical properties » (Organic compounds & oxalic 
acid). 

La comparaison entre la connectivité du terme «thermal conductivity », les notes issues de la lecture des 
articles du cluster « Mechanical properties & flexural strength » et de l’étude bibliographique 
« classique », montre une certaine cohérence. Ainsi, la Figure 3 donne, en première approche, une assez 
bonne idée des sous-thèmes et des enjeux liés aux propriétés thermiques du chaux-chanvre dans le 
bâtiment à savoir, i) l’importance de l’étude du comportement hygrothermique d’une paroi en béton de 
chanvre étant donné les variations importantes d’humidité relative et de température observées dans le 
matériau, ii) l’importance de l’état de surface, par le biais de l’enduit, sur les transferts hydriques, iii) la 
pertinence relative des modèles de prédiction des champs de température et d’humidité et enfin iv) le 
besoin de prendre en compte de façon plus approfondie la dynamique des transferts nécessitant de mieux 
comprendre les phénomènes d’absorption/désorption et l’influence de la température. 

3. Conclusion 

Selon l’ADEME [3], l'ensemble des scénarios de transition énergétique place la rénovation du parc 
parmi les leviers d'action prioritaires. Parmi les choix à faire, celui de l’arbitrage entre le niveau de 
performance thermique des bâtiments et son énergie grise devrait donner lieu à des débats dans la mesure 
où les conséquences économiques et environnementales sont décisives à de nombreux égards. De 
nombreux travaux mettent en avant le besoin d’améliorer la précision et la pertinence de l'évaluation de 
l’énergie grise, de prendre en compte la durée de vie des matériaux mais aussi leur compatibilité avec 
certain bâtiment, contestant de fait l’efficacité des techniques modernes pour isoler ceux-ci. Pour 
apporter des éléments de réponse, une revue bibliographique est menée sur un corpus constitué d’articles 
de divers domaines. La base de données construite a été analysée au moyen de Cortext Manager. 

L’étude bibliographique menée visait à analyser un corpus conséquent de publications, constitué de 
4985 articles publiés entre 1850 et 2023 relatifs aux mots clés « chaux » et « chanvre ». L’analyse des 
cooccurrences de mots-clés a permis de distinguer, au sein de cet ensemble de travaux, quatre groupes 
thématiques différents. Ce premier résultat a permis d’obtenir une image plutôt réaliste de la répartition 
des travaux et ainsi d’appréhender les grandes thématiques. Parmi ces thématiques, celle nommée 
« Mechanical properties & flexural strength » contenait les articles relatifs aux propriétés thermiques. 
Une analyse plus poussée de cette thématique a permis d’identifier des connections entre mots clés, 
indiquant par exemple l’existence d’études portant sur le lien entre les propriétés mécaniques et 
thermiques. Cette approche graphique, sujette à interprétation, est bien entendu limitée car elle 
retranscrit de manière simplifiée les travaux de recherche et ne dispense en aucun cas de lire de manière 
méthodique les articles. En revanche, à l’heure où la quantité de travaux publiés est en constante 
augmentation, cet outil permet de hiérarchiser les articles qui méritent d’être étudiés plus attentivement. 
La lecture d’une sélection d’articles a permis de juger de manière qualitative la cohérence du groupe 
thématique mais aussi d’identifier un certain nombre de sous-thèmes intra-thématiques et d’appréhender 
des questions de recherche transversales comme par exemple l’effet de la production de chaux sur 
l’environnement. Cette question est essentielle car elle permet de mettre en perspective la portée de 
travaux sur un sujet et d’évaluer la pertinence de son application à grande échelle en termes de 
soutenabilité vis à vis de la disponibilité des matières premières, de l’énergie nécessaire, et de ces 
éventuels impacts environnementaux. Ces questions se posant également pour la production de chanvre. 

L’analyse automatique de texte présentée ici offre donc la possibilité i) de réaliser une synthèse 
bibliographique permettant de hiérarchiser un ensemble de documents sur un sujet donné, ii) d’identifier 
les concepts essentiels et les enjeux d’un champ de recherche, et enfin iii) d’identifier et d’intégrer une 
problématique scientifique dans un état des connaissances. Ainsi, le travail présenté ici a permis la mise 
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au point d’un projet de recherche s’inscrivant dans la Stratégie Nationale Bas Carbone (SNBC) publiée 
en 2020 et plus particulièrement dans le cadre de la réglementation environnementale en vigueur 
(RE2020). Celui-ci concerne la mise au point de matériaux constituant l’enveloppe thermique de 
bâtiments tout en réduisant leurs impacts environnementaux. Il s’agit de développer des outils 
numériques dédiés au comportement hygrothermique de parois complexes destinés à l’optimisation de 
leur conception en fonction des spécificités de chaque bâtiment. Pour cela, il est envisagé de développer 
un modèle 1D de transfert de chaleur et de masse prenant en compte la dynamique des phénomènes, 
afin de reproduire les variations de température et d’humidité relative lorsque le matériau est sollicité 
au moyen d’une méthode de type Flash couplée à un dispositif mesurant la perte de masse des 
échantillons. Le développement du modèle direct se fera probablement par étape en intégrant au fur et 
à mesure des données selon les hypothèses envisagées. Les paramètres liés aux phénomènes de sorption 
(absorption et désorption) pourraient être calibrés à partir de mesures menées au moyen d’un 
Calorimétrie différentielle à balayage (DSC) et ainsi prédire correctement le lien entre la teneur en eau 
et la température du matériau ainsi que l’humidité relative de l’air. 
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Résumé - Une modélisation multi-échelle permettant de prédire l’émissivité spectrale normale d’une 

céramique de CeO2 de 1,95mm d’épaisseur de 900 à 1500°C pour une pression partielle en oxygène de 

10-5 atm est présentée dans cet article. L’approche combine un modèle à deux-flux modifié et un modèle 

de Drude-Lorentz. Le rôle joué par la microstructure de la céramique est restitué au travers du coefficient 

de diffusion de transport estimé à 20°C à partir des réflectances et de transmittances normales 

hémisphériques. Les coefficients d’absorption sont obtenus via le modèle de Drude-Lorentz dont les 

paramètres sont déduits de mesures de conductivité électrique réalisées de 900 à 1500°C. Le modèle 

prédit une émissivité de l’échantillon de CeO2 importante, supérieure à 0,80, dès 900°C. 

Nomenclature 

c célérité de la lumière, m.s-1 

d épaisseur de l’échantillon, m 

e charge élémentaire, C 

E émittance spectrale 

k indice d’absorption 

m* masse effective, kg 

n indice de réfraction 

ne nombre de porteurs de charge, m-3 

Ø diamètre de l’échantillon, m 

p porosité, % 

R1 coefficient de Fresnel 

R réflectance spectrale 

T transmittance spectrale 

Symboles grecs 

 coefficient d’absorption, m-1 

γ amortissement, s-1 

δ écart à la stœchiométrie 

ε fonction diélectrique 

εv permittivité du vide, F.m-1

σ conductivité, S.m-1 

σtr coefficient de diffusion de transport, m-1 

τ0
tr épaisseur optique de transport, m-1 

χ contribution à la fonction diélectrique 

Ω fréquence de vibration, s-1 

ω nombre d’onde, cm-1 

Indices et exposants 

e électronique 

NH normale hémisphérique 

NN normale normale 

opt optique 

p plasma 

ph phonon 

plas plasmon 

TO transverse optique 

0 pulsation nulle 

∞ pulsation infinie 

~ complexe 
_ effectif 

1. Introduction  

Les céramiques poreuses à base d’oxyde de cérium, ou cérine (CeO2) font partie des 

matériaux les plus prometteurs pour la production d’hydrogène vert par thermochimie solaire. 

Ce procédé de conversion proposé par Abanades et Flamant [1] en 2006 est basé sur 

l’exploitation d’un cycle thermochimique en 2 étapes, activé par apport de chaleur solaire 

concentrée. Il s’agit d’un cycle redox dont la réduction se fait à 1500°C et l’oxydation à 900°C 

à PO₂ ~ 10-5 atm. L’oxydation permet la conversion de vapeur d’eau en dihydrogène (H2) : 

https://doi.org/10.25855/SFT2024-047
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Réduction : 
222

2
OCeOCeO


  

 (1) 

Oxydation : 
2222 HCeOOHCeO  
 (2) 

Ce principe réactionnel fonctionne également pour la conversion de CO2 en CO, pour la 

production de syngas. Les travaux les plus proches d’une application industrielle de ce procédé, 

comme ceux de Zoller et al. [2], focalisent le rayonnement solaire collecté par un champ 

d’héliostats vers un réacteur thermochimique (50 kW) placé au sommet d’une tour solaire. Les 

céramiques poreuses sont ici insolées uniquement par une face, générant un important gradient 

thermique (~300°C sur 40 mm de longueur de propagation du rayonnement), limitant le taux 

de conversion à 4%. Un des verrous à lever pour l’amélioration de ce rendement est donc 

l’homogénéisation de la température du réacteur. Une voie consiste en la combinaison 

d’approches de design numérique à des procédés de fabrication additive de pièces céramiques 

afin de concevoir de nouvelles architectures poreuses. Le mode de transport de chaleur au sein 

du matériau étant dominé par les transferts radiatifs [3], le design, basé sur des codes de Monte 

Carlo à Lancer de Rayon, sert à déterminer la géométrie 3D homogénéisant au mieux la 

distribution volumique du rayonnement solaire au sein de la structure. L’exactitude des 

modélisations n’est garantie que par la bonne connaissance des propriétés radiatives de la cérine 

dans les conditions mettant en jeu les processus thermochimiques (900-1500°C, PO₂ = 10-5 atm). 

Or, à ce jour, les propriétés thermo-radiatives de la cérine sont principalement connues à 

température ambiante [4-6] et les régimes de transports de charges électriques induites par le 

cycle redox (Eq. 1 et 2) ont peu été évalués aux hautes températures [7]. La présence de charges 

électroniques peut générer des mécanismes d’absorption des rayonnements infrarouge (IR) et 

visible suffisants pour garantir à un brin d’une structure 3D (de 50 µm à 1 mm d’épaisseur) un 

comportement radiatif opaque dans ces domaines spectraux. Les travaux visant à optimiser des 

architectures 3D poreuses de CeO2 comme ceux de Sas Brunser et al. [8], tiennent compte de 

cette hypothèse d’opacité. Or, ce comportement est déduit de mesures radiatives effectuées à 

20°C sur une céramique dont l’épaisseur est à minima 4 fois plus importante. Pour asseoir les 

approches de design, il est important de définir exactement les propriétés radiatives de la cérine 

aux conditions d’utilisation sur des échantillons dont la taille de grains et les épaisseurs sont 

identiques à celles des ligaments qui constitueront les architectures 3D dans le réacteur. 

Dans ce contexte, les travaux de cet article présentent une modélisation multi-échelle du 

comportement émissif d’une céramique massive de cérine centimétrique en la considérant 

comme l’association de grains homogènes compactés sur le plan radiatif. A l’échelle de la 

céramique, l’ensemble des grains est susceptible d’absorber et de diffuser collectivement le 

rayonnement. Au niveau d’un grain, les mécanismes d’absorption du rayonnement sont 

directement impactés par le transport des charges électriques. La modélisation combine ainsi 

un modèle à 2-flux modifié (2FM) [9] pour restituer le comportement radiatif effectif de la 

céramique et un modèle de Drude-Lorentz (DL) [10] pour tenir compte des contributions 

électroniques. Les modèles ainsi que les hypothèses justifiant leur emploi sont présentés. Les 

spectres modélisés au final seront discutés, ainsi que l’hypothèse d’opacité.  

2. Modélisation des propriétés optiques effectives de l’échantillon de CeO2 

2.1. Modèle à deux flux modifié (2FM) 

Le modèle 2FM permet de remonter analytiquement à l’émissivité spectrale normale 

effective 𝐸̅(𝜔, 𝑇) d’un matériau à partir de ses coefficients de diffusion de transport et 

d’absorption effectifs, à une température donnée 𝑇. Ce modèle est une extension de 

l’approximation de Schuster-Schwartschild appliquée à l’équation de transfert radiatif 
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(ETR)[10]. Elle permet de la résoudre sur une géométrie 1D à la suite d’une discrétisation de 

l’espace en 2 hémisphères opposés. Les flux arrivant et partant de part et d’autre de l’échantillon 

1D sont alors considérés comme diffus. Dombrovsky et al. ont apporté une modification à ce 

modèle en 2006 [9] en utilisant l’approximation de transport qui consiste à réécrire la fonction 

de phase dans le terme intégral de l’ETR en une somme d’une composante collimatée et d’une 

composante diffuse. 

La résolution de l’ETR en tenant compte des conditions à la limite permet de remonter à la 

réflectance normale hémisphérique 𝑅𝑁𝐻(𝜔) et la transmittance normale hémisphérique 𝑇𝑁𝐻(𝜔) 

à température ambiante en fonction de plusieurs paramètres 𝐴(𝜔), 𝐵(𝜔), 𝐶(𝜔), 𝐷(𝜔), 𝐸(𝜔) 

et 𝜁(𝜔) dépendants du coefficient de diffusion de transport 𝜎𝑡𝑟,20°𝐶(𝜔), du coefficient 

d’absorption 𝛼̅20°𝐶(𝜔), de l’indice de réfraction 𝑛20°𝐶(𝜔) de CeO2 et de l’épaisseur de 

l’échantillon 𝑑. ω est le nombre d’onde exprimé en cm-1. 𝑅𝑁𝑁(𝜔) est la réflectance normale 

normale. 
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L’avantage de cette approche analytique est qu’elle permet de restituer des grandeurs 

radiatives pouvant être mesurées expérimentalement via une sphère intégrante adossée à un 

spectromètre IRTF où les échantillons centimétriques sont soumis à un flux pseudo-

collimaté. 𝜎𝑡𝑟,20°𝐶(𝜔) et 𝛼̅20°𝐶(𝜔) peuvent être alors estimés à partir des couples 𝑅𝑁𝐻 et 𝑇𝑁𝐻 

mesurés à l’aide d’une minimisation non-linéaire basée sur l’algorithme de Nelder-Mead.  

 

 
Figure 1a : Image MEB de la surface de 

l’échantillon de CeO2, T=20°C. 

 
Figure 1b : Distribution de la taille des grains de 

l’échantillon de CeO2, T=20°C. 

 

Gamme spectrale Source Détecteur Lame séparatrice 

600 – 12 000 cm-1 Globar MCT medium band KBr 

9 000 – 20 000 cm-1 Tungstène Diode silicium CaF2 
Tableau 1 : Ensemble source/détecteur/lame séparatrice utilisés en fonction de la gamme spectrale 

étudiée. 

Les mesures de 𝑅𝑁𝐻(𝜔) et 𝑇𝑁𝐻(𝜔) ont été réalisées à 20°C au LTeN de Nantes avec un 

spectromètre IR Bruker 80v, de ω = 600 à 20 000 cm-1 (i.e. 0,5 à 16,7 µm). Pour ce faire, deux 

ensembles de source/détecteur/lame séparatrice répertoriés dans le Tableau 1 ont été employés. 

L’échantillon étudié est une pastille de CeO2 de 24 mm de diamètre avec une épaisseur de 1,92 

mm et une densité de 98%, issue d’un frittage à 1650°C pendant 2h. Il est composé de grains 

polyédriques à même de renforcer la diffusion volumique du rayonnement au sein de 

l’échantillon. Assimilés à des disques, ils ont un diamètre moyen de 9,82 µm (Fig. 1) [11]. Les 

analyses chimiques montrent que la pastille frittée est exempte de toute impureté chimique. 
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2.2. Modèle de fonction diélectrique de Drude-Lorentz (DL) 

En descendant en échelle spatiale, les propriétés radiatives d’un grain micronique sont 

intrinsèques : le grain est considéré comme un domaine cristallin ayant un comportement 

radiatif homogène. Ces propriétés radiatives sont alors liées à la dynamique vibrationnelle 

d’oscillateurs élémentaires (phonon, plasmon, polaron, …). La réponse optique d’un grain peut 

directement s’exprimer via la loi de Fresnel à partir de sa fonction diélectrique complexe 𝜀̃(𝜔), 

qui tient compte de la dépendance spectrale des contributions élémentaires 𝜒𝑖 intervenant dans 

ce domaine spectrale. Les effets liés à la rugosité de surface sont ici négligés. Il reste à 

déterminer les absorptions propres au CeO2 sur le domaine de température d’intérêt de cette 

étude (900-1500°C) : celle de son unique phonon prédit par la théorie des groupes (structure 

fluorine) [4] et celle de son plasmon. Les électrons responsables de ce dernier sont issus de 

l’étape de réduction (Eq. 1). Dans ce travail, nous utilisons un modèle DL qui se décompose en 

deux termes [12] : 
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Le premier terme 𝜒𝑝ℎ décrit la réponse optique de l’unique oscillateur harmonique amorti. 

Cette contribution à la fonction diélectrique peut se décrire à partir de 3 paramètres : sa 

fréquence de pulsation transverse optique 𝛺𝑇𝑂(𝑇), sa contribution statique 𝛥𝜀 =  𝜀0 − 𝜀∞, 

avec 𝜀0 la fonction diélectrique à pulsation nulle, 𝜀∞ la fonction diélectrique à pulsation infinie, 

et son amortissement transverse optique 𝛾𝑇𝑂(𝑇). 

Le second terme 𝜒𝑝𝑙𝑎𝑠 décrit la réponse optique des électrons libres dans un milieu en 

fonction d’une fréquence plasma 𝛺𝑝(𝑇) et de son amortissement 𝛾𝑝(𝑇). Ce jeu de paramètres 

est déduit de mesures thermo-physiques effectuées à l’IRCER de Limoges, ainsi que des 

données issues de la littérature. Ainsi, 𝛺𝑝 est déterminé à partir des écarts à la stœchiométrie 

𝛿 = 𝑓(𝑇, 𝑃𝑂2
) mesurés par analyse thermo-gravimétrique (ATG) par Panlener et Blumenthal 

[13], en supposant la masse effective 𝑚∗ connue. A partir de la fonction diélectrique complexe, 

il est possible de remonter à la conductivité optique complexe qui a pulsation nulle (ω = 0), 

donne la conductivité électrique statique mesurée expérimentalement [12]. Ainsi, connaissant 

la conductivité électronique mesurée 𝜎𝑒(𝑇) et les valeurs de 𝛺𝑝(𝑇), 𝛾𝑝(𝑇) peut être calculé 

selon les expressions suivantes : 
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Une fois les valeurs de 𝜀̃(𝜔, 𝑇) connues, il est possible de déduire l’indice d’absorption d’un 

grain ainsi que le coefficient d’absorption effectif de la céramique fonction de la réponse 

collective de l’ensemble des grains : 
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avec p la porosité de l’échantillon et c la célérité de la lumière dans le vide. 

Les mesures de conductivité électronique réalisées sont faites à l’aide d’un montage 4 

pointes en température et atmosphère contrôlées. Ce montage mesure la résistance électrique 

d’un barreau de CeO2 (3325 mm) issu de la découpe d’une pastille de même microstructure 

que celle des mesures par spectroscopie en 2.1. La résistance électrique permet d’accéder à la 

conductivité électrique du matériau, qui est la somme de ses conductivités électronique et 

ionique. Les mesures sont réalisées sur une large plage de PO₂ (1-10-23 atm), ce qui permet 
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d’identifier et quantifier la conductivité majoritaire, puisqu’à température constante, la 

conductivité électronique dépend de la PO₂ contrairement à la conductivité ionique. 

3. Résultats et discussion 

3.1. Estimation des propriétés radiatives effectives de la céramique de CeO2 à 20°C 

 

 
Figure 2a : Mesures de RNH et TNH de la pastille 

de CeO2 à 20°C sous air. 

 
Figure 2b : 𝜎̅𝑡𝑟 et 𝛼̅20°𝐶 issus du modèle 2FM 

pour la pastille de CeO2 à 20°C sous air. 

Les dépendances spectrales de 𝑅𝑁𝐻(𝜔) et 𝑇𝑁𝐻(𝜔) mesurées à 20°C pour l’échantillon de 

cérine caractérisé sont présentées sur la Fig. 2a. Le pouvoir rétrodiffusant moyen (0,5) de la 

pastille dans le domaine spectral étudié est important et est lié à la nature même de la 

microstructure granulaire exposée dans la Fig. 1a). Il subsiste une fenêtre de semi-transparence 

indiquant que le coefficient d’absorption est peu élevé. Ceci est bien reflété dans la Fig. 2b) où 

𝜎𝑡𝑟,20°𝐶(𝜔)~ 40 𝛼̅20°𝐶(𝜔). Le modèle 2FM atteint ses limites pour de trop faibles valeurs de 

𝑅𝑁𝐻(𝜔) ou des valeurs nulles de 𝑇𝑁𝐻(𝜔) dans la zone inférieure à 1200 cm-1. Par la suite, le 

coefficient de diffusion de transport sera considéré comme étant invariant de 20 à 1500°C ce 

qui signifie que la géométrie 3D de la microstructure reste la même.   

3.2. Estimation des coefficients d’absorption effectifs 𝜶̅ de 900°C à 1500°C 

 

  
Figure 3 : Diagramme de Patterson de CeO2-δ de 900 à 1500°C. 

Les mesures 4 pointes réalisées sont rassemblées dans un diagramme de Patterson (Fig. 3). 

L’absence de palier électrolytique montre une conductivité électronique majoritaire sur toute la 

gamme de température et de PO₂ explorée [14]. Les valeurs sont légèrement supérieures à la 

littérature [7], ce qui peut s’expliquer par la porosité plus faible de l’échantillon étudié ici : 2% 

contre 15%. Le fait que le régime de transport majoritaire soit électronique justifie bien 

l’utilisation du modèle DL. Les valeurs sont répertoriées dans le Tableau 2, avec les valeurs de 

𝛺𝑝(𝑇) et 𝛾𝑝(𝑇) correspondantes pour une 𝑃𝑂2
 =  10−5 𝑎𝑡𝑚. On notera la non-monotonie de 

l’amortissement plasma, qui pourrait s’expliquer par le fait que les calculs ont été fait en 
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considérant constante 𝑚∗ la masse effective des électrons dans le matériau. Ces valeurs sont 

utilisées comme paramètres pour calculer la contribution du plasmon à la constante diélectrique 

dans le modèle DL. 

 

Température (°C) σe (S.cm-1) Ωp (cm-1) γP (cm-1) 

900 0,0122 2650 8,09×106 

1000 0,0615 5550 7,05×106 

1200 0,5571 18940 9,08×106 

1400 2,7296 51070 1,35×107 

1500 5,0100 74670 1,57×107 
Tableau 2 : Conductivité électronique, fréquence plasma et amortissement plasma de CeO2 à  

PO₂ = 10-5 atm de 900 à 1500°C. 

Les paramètres reproduisant la réponse optique du phonon utilisés dans le modèle DL ont 

été extraits de la littérature [4, 14, 15]. Ces derniers pouvant varier de manière non-négligeable 

d’une étude à l’autre, ce sont les paramètres donnant la réponse optique la plus proche de celle 

des mesures à 20°C qui ont été sélectionnés : 𝛺𝑇𝑂(𝑇) = 272 𝑐𝑚−1, 𝛾𝑇𝑂(𝑇) = 16 𝑐𝑚−1, 𝜀0 =
24,5 et 𝜀∞ = 5,31 [15]. 

 

 
Figure 4a : Coefficient d’absorption 𝛼̅ à 20°C à 

partir du modèle DL pour une porosité de 2% 

comparé à 𝛼̅20°𝐶. 

 
Figure 4b : Coefficients d’absorption 𝛼̅ de 20°C à 

1500°C à partir du modèle DL pour une porosité 

de 2%. 

𝛼̅(𝜔, 20°𝐶) est recalculé à partir de l’indice d’absorption 𝑘(𝜔, 20°𝐶) (Fig. 4a, Eq. 4-6). La 

comparaison de cette quantité issue du modèle DL avec le coefficient d’absorption effectif 

estimé par le modèle 2FM montre un très bon accord sauf pour la zone spectrale centrée autour 

de 3200 cm-1. La différence est due à une absorption lié à un groupement hydroxyle non 

introduit dans le modèle DL. 𝛼̅(𝜔, 𝑇) de 20 à 1500°C est représenté sur la Fig. 4b. Le coefficient 

d’absorption effectif augmente significativement avec la température jusqu’à atteindre 500 mm-

1 à 1500°C. 

3.3. Modélisation de l’émissivité spectrale normale effective en température 

L’étape finale de cette étude est l’injection du coefficient de diffusion de transport effectif 

𝜎𝑡𝑟(𝜔) modélisé dans la partie 3.1 ainsi que les coefficients d’absorption effectifs 𝛼̅(𝜔, 𝑇) 

modélisés dans la partie 3.2 pour chaque température dans l’expression de l’émissivité effective 

donnée par l’approche modèle 2FM. Ce dernier permet de prédire l’émissivité,  

𝐸(𝜔) = 1 − 𝑅𝑁𝐻(𝜔) − 𝑇𝑁𝐻(𝜔), de la céramique pour chaque température. Pour comparaison, 

il est également représenté l’émissivité directement issue du modèle DL via les lois de Fresnel 
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(Fig. 6a). Si à température ambiante, le modèle 2FM a un apport significatif, ce n’est plus le 

cas à haute température. En effet, le poids des absorptions lié au plasmon s’intensifie avec la 

température faisant que le coefficient d’absorption effectif a une valeur surpassant nettement 

celle du coefficient de diffusion. Dès 900°C, les courbes calculées via les deux modèles se 

superposent, ce qui tendrait à montrer d’un point de vue radiatif, qu’une céramique 

polycristalline de CeO2 portée à haute température, peut avoir le même comportement que celui 

d’un monocristal de même épaisseur et de même composition chimique dans le domaine 

spectral allant du moyen infrarouge au visible. Une mesure directe de l’émissivité spectrale 

normale à haute température permettrait d’explorer cette hypothèse. A 1500°C les valeurs du 

coefficient d’absorption sont trop grandes pour le modèle 2FM, rendant le calcul de l’émissivité 

impossible. 

 

 
Figure 6a : Emissivités spectrales effectives d’une 

céramique de CeO2 issues des modèles 2FM et 

DL à 20 et 900°C, PO₂ = 10-5 atm. 

 

 

 
Figure 6b : Emissivités totales effectives d’une 

céramique de CeO2 issues des modèles 2FM et 

DL de 20 à 1500°C, PO₂ = 10-5 atm. 

 

La Fig. 6b) indique que les 2 modèles permettent de restituer l’accroissement de l’émissivité 

totale en température (Fig. 6b) ce qui témoigne d’un pouvoir absorbant croissant de la 

céramique de CeO2. Pour un brin de 1,92 mm d’épaisseur ayant cette microstructure, CeO2 est 

donc bien opaque. Cette aptitude est préservée tant que l’épaisseur du brin n’est pas inférieure 

à la valeur de seuil de 9 µm (𝑇𝑁𝐻(𝜔) ≥ 0,01). Cette épaisseur seuil est plus petite que 

l’épaisseur minimale d’un brin pouvant être réalisée par fabrication additive. Cette étude 

indique que les approches de design radiatif peuvent être implémentées en considérant la phase 

solide d’une architecture 3D de cérine comme étant systématiquement opaque quand la 

production d’hydrogène par thermochimie solaire est envisagée.  

4. Conclusion 

Cette étude multi-physique a permis de montrer qu’une céramique de CeO2, aux conditions 

de production d’H2 solaire, est opaque de 1200 à 20 000 cm-1i.e. de 0,5 à 8,33 µm, de 900 à 

1500°C pour une PO₂ de 10-5 atm, tant que son épaisseur est supérieure à 9 µm. Ce seuil est 

suffisant pour garantir que les architectures 3D de CeO2 conçues par fabrication additive soient 

dotées de ligaments ou de parois opaques aux conditions de fonctionnement. Ces travaux 

montrent également le poids important qu’ont les charges électroniques au niveau des 

propriétés d’absorption de ce matériau polycristallin, au point que l’impact de la microstructure 
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sur ces propriétés radiatives en est négligeable. Cette étude devra être comparée à des mesures 

réelles d’émissivité spectrale normale en température. Cela permettrait de vérifier certaines 

hypothèses fortes faites en amont du modèle, notamment concernant la stabilité de la 

microstructure de CeO2, la masse effective de ses électrons considérée constante en température 

ou encore sur la contribution des transitions électroniques au grand nombre d’onde. Leur impact 

sur la fonction diélectrique est considéré négligeable comparé à l’accroissement de l’intensité 

du plasmon. La modélisation multi-échelle présente ici un intérêt pour sonder la transition 

radiative (de la semi-transparence vers l’opacité) à microstructure et épaisseur fixées de 

céramique pour les températures inférieures à 900°C. 
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Résumé - Cet article étudie le comportement d'un système de stockage d'énergie thermique (TES) avec 

un matériau à changement de phase (PCM) avec intégration d’ailettes. Une validation du modèle 

numérique est effectuée en comparant l’évolution temporelle de la fraction liquide, calculée 

numériquement et déterminée à partir des mesures des champs de température, pour deux longueurs 

d'ailettes différentes. Un nombre adimensionnel est proposé pour analyser l'effet des ailettes sur le 

transfert de chaleur dans le milieu. Cette étude présente également quelques résultats sur l'évolution de 

la fraction liquide et du nombre de Nusselt. Les résultats montrent que malgré la faible conductivité du 

PCM, la convection et la conduction jouent toutes les deux un rôle clé dans le transfert de chaleur, leur 

importance dépendant de la longueur des ailettes.  

Nomenclature 

 

Bi      nombre de Biot 𝛽 fraction liquide 

h enthalpie sensible spécifique, J/kg 𝛾 coefficient d’expansion thermique, 1/K 
H enthalpie totale spécifique, J/kg 𝜇 viscosité dynamique, mPa.s 

Δ𝐻 enthalpie latente, J/kg.K 𝜌 masse volumique, kg/m3 
L longueur des ailettes, mm  
𝐿𝑓 enthalpie de fusion, J/Kg  
𝑁𝑢̅̅ ̅̅  nombre de Nusselt moyen  
T température du MCP, K  
u vitesse du liquide, m/s   

1. Introduction  

Les matériaux à changement de phase sont utilisés dans les systèmes TES (stockage 

d'énergie thermique) pour stocker/libérer de la chaleur dans diverses applications à 

comportement intermittent telles que les bâtiments et l’énergie solaire. Ils peuvent être utilisés 

pour corriger les déséquilibres entre l’offre et la demande d’énergie et pour améliorer 

l’efficacité des systèmes de stockage d’énergie thermique [1] en raison leur capacité à stocker 

une grande quantité d'énergie thermique par unité de volume, ce que l’on appelle la "densité 

thermique élevée". 

Bien que le principal avantage de ce type de matériau soit la densité thermique élevée, ils 

présentent une faible conductivité [2], qui affecte l’efficacité thermique du TES. De nombreuses 

méthodes ont été étudiées pour augmenter le taux de charge et de décharge en augmentant la 

conductivité thermique effective du MCP. Sari et al. [3] ont utilisé le graphite expansé pour 

améliorer la conductivité effective du MCP. Sciacovelli et al. [4] ont étudié l’amélioration des 

performances du MCP en ajoutant des ailettes sous formes Y. De plus, de nombreuses méthodes 
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ont été proposées dans la littérature pour améliorer la vitesse de fusion du MCP en ajoutant des 

nanoparticules ou en ajoutant des ailettes. Jin et al. [5] ont étudié numériquement l’effet de la 

direction des ailettes sur la distribution de la chaleur dans le MCP. Ces études ont été pour la 

plupart menées dans des conditions aux limites fixes. Certaines autres études numériques et 

expérimentales proposent différentes méthodes pour améliorer le transfert de chaleur dans 

l'environnement. Cependant, ces études n’ont pas prouvé le rôle central de la conduction et de 

la convection dans le stockage de chaleur global du MCP [6]. 

Dans ce travail, un banc expérimental et une modélisation numérique 2D sont présentés pour 

étudier le comportement dynamique d'un boîtier rectangulaire avec des ailettes intégrées au sein 

du MCP utilisé, la paraffine RT42®. L'effet de la longueur des ailettes est étudié pour optimiser 

l'efficacité de la conception du TES. Les résultats numériques sont comparés aux résultats 

expérimentaux pour validation. Ils peuvent ensuite être utilisés pour déterminer les 

températures et vitesses moyennes, pour observer l'interface solide-liquide et pour étudier la 

réponse du système à toute excitation limite particulière. Les améliorations du TES sont 

évaluées en analysant la fraction liquide du MCP à différentes longueurs. 

2. Dispositif expérimental 

Un banc expérimental a été conçu pour étudier simplement le stockage de la chaleur en MCP 

ainsi que la dynamique de stockage/déstockage. Le TES se présente sous la forme d'une cavité 

parallélépipédique de taille 84*80*20 mm (figure 1), avec la paraffine RT42® comme MCP. 

Les parois sont composées de plexiglas, car il présente une faible conductivité thermique, ce 

qui permet de négliger les pertes thermiques à travers les parois. Une plaque de téflon est 

utilisée pour mesurer le champ de température bidimensionnel sur l'une des faces larges ; le 

téflon a été choisi car il est semi-transparent dans l'infrarouge et sa conductivité thermique est 

faible et presque égale à celle du MCP. La finesse de cette plaque en téflon (2 mm) permet de 

considérer une plaque thermiquement mince (faible nombre de Biot Bi ≈  0.1 <<  1). Pour la 

mesure thermique des champs 2D, une caméra infrarouge est donc positionnée devant la plaque 

de téflon.  

Deux cellules Peltier sont positionnées sur une plaque de cuivre sur un côté de la cavité. 

Grâce à une sonde PT100 placée sur cette plaque, la température imposée est commandée par 

un contrôleur PID, relié à l’ordinateur imposant le signal de température voulu. Pour maintenir 

le contrôle thermique des cellules Peltier, une boîte à eau en aluminium reliée à un thermostat 

est placée sur le côté opposé des cellules. 

Deux types de plaques de cuivre peuvent être montées sur la cavité : une plaque lisse ou une 

plaque avec trois rainures, dans lesquelles des ailettes peuvent être insérées. Dans cette étude, 

deux longueurs d'ailettes ont été testées : une courte de L=25 mm et une longue de L=60 mm. 

L’épaisseur des aillettes est 2 mm. La température de la plaque du cuivre est fixée à 70 °C lors 

de l’étude de fusion du MCP.  
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Figure 1 : Schéma du dispositif expérimental et champs de température mesurés 

 

La fiche technique de fabrication [7] fournit les propriétés thermiques de la paraffine. Un 

densimètre à tube vibrant a été utilisé pour mesurer la densité de la phase liquide 𝜌. Cette mesure 

a été effectuée en fonction de la température, ce qui a permis de déterminer le coefficient de 

dilatation thermique (𝛾). Le tableau 1 reprend les propriétés thermophysiques, considérées 

comme indépendantes de la température. 

 

Paramètre Valeur 

Température de fusion (°C) 38-43 

Chaleur latente de fusion (kJ/kg) 143 

Capacité thermique spécifique (J/(kg.K)) 2000 

Conductivité thermique (W/(m.K)) 0.2 

Masse volumique du solide à 15°C (kg/m3) 880 

Masse volumique du liquide à 70°C (kg/m3) 762 

Coefficient de dilatation thermique (K-1) 0.0008 

Table 1: Propriétés thermophysiques de la paraffine RT-42 

3. Formulation mathématique du problème et modélisation 

Une enceinte rectangulaire bidimensionnelle mesurant 84*80 cm est modélisée sur Ansys 

Fluent. Elle comporte deux domaines : la plaque de cuivre avec les ailettes et la paraffine RT-

42. Chaque paroi, à l'exception de celle de gauche, est considérée comme adiabatique. La 

température initiale du MCP est considérée égale à 25 °C. La température de la paroi en cuivre 

est fixée à 70 °C.  

Pour simuler l'écoulement du fluide et le transfert de chaleur, le modèle "Enthalpie-porosité", 

proposé par Voller et Prakash [8], est utilisé pour simuler le changement de phase du MCP. Ce 

modèle permet de calculer la fraction liquide à chaque itération, sur la base du bilan enthalpique. 

La zone pâteuse est définie comme la région où la fraction liquide est comprise entre 0 et 1. 
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Elle est considérée comme un milieu pseudo-poreux, entre les deux phases liquide et solide. Un 

terme supplémentaire est également ajouté à l’équation de la quantité de mouvement pour 

imposer un gradient de pression régressif. Lorsque le matériau se solidifie, la porosité devient 

nulle et, par conséquent, la vitesse tombe également à zéro.  

L'enthalpie du matériau H est calculée comme la somme de la chaleur sensible h et de la 

chaleur latente ΔH : 

H = h + ΔH            (1) 

La fraction liquide calculée β à chaque itération est définie selon la température : 

𝛽 = 0 𝑠𝑖 𝑇 ≤ 𝑇𝑠𝑜𝑙𝑖𝑑𝑒 , 𝛽 = 1 𝑠𝑖 𝑇 ≥ 𝑇𝑙𝑖𝑞𝑢𝑖𝑑𝑒, 𝛽 =
𝑇−𝑇𝑠𝑜𝑙𝑖𝑑𝑒

𝑇𝑙𝑖𝑞𝑢𝑖𝑑𝑒−𝑇𝑠𝑜𝑙𝑖𝑑𝑒
 𝑠𝑖 𝑇𝑠𝑜𝑙𝑖𝑑𝑒 < 𝑇 < 𝑇𝑙𝑖𝑞𝑢𝑖𝑑𝑒     (2) 

La chaleur latente est calculée en considérant l’enthalpie de fusion du matériau 𝐿𝑓 : 

𝛥𝐻 =  𝛽 ∗ 𝐿𝑓                      (3) 

L'équation de l'énergie s'écrit alors comme suit : 

𝜌0
𝜕

𝜕𝑡
(𝐻) + 𝜌0𝛻 . (𝑢̅𝐻)  =  𝛻 . (𝑘 𝛻𝑇)        (4) 

avec 𝑢 la vitesse du fluide et 𝑘 la conductivité thermique. 

Pour simuler la diminution de la quantité de mouvement dans la zone pâteuse, le terme 

−𝐴(𝑇)𝑢 est ajouté à l'équation de la quantité de mouvement de l'écoulement incompressible 

avec :   

𝐴(𝑇) =
(1−𝛽(𝑇))

2

𝛽(𝑇)3+𝜖
𝐴𝑚𝑢𝑠ℎ                      (5) 

où 𝐴𝑚𝑢𝑠ℎ est un coefficient qui contrôle la perméabilité de la zone pâteuse [9], égal à 108 dans 

le présent travail et 𝜖 est un paramètre égal à 0.0001 pour éviter la division par zéro. 

Les modèles d'écoulement bidimensionnel instable du transfert de chaleur pendant le 

processus de fusion du MCP sont régis par les hypothèses générales suivantes : 

- Le fluide est newtonien et incompressible. 

- L’écoulement est laminaire (nombre de Grashof Gr =
𝜌2*g*𝛽*(TC-TF)*P3

𝜇2
 autour de 106, 

en dessous de la valeur critique 109). 

- L'équation de la quantité de mouvement considère l'approximation de Boussinesq. 

Ainsi, les équations de conservation de la masse et de la quantité de mouvement s'écrivent : 

∇. (𝑢̅) = 0                         (6) 

𝜌0
𝜕

𝜕𝑡
(𝑢̅) + 𝜌0∇. (𝑢̅𝑢̅) = 𝜇∇2𝑢̅ −  ∇P + ρ𝑔 − 𝐴(𝑇)𝑢̅                             (7) 

Le schéma SIMPLE est utilisé pour le couplage pression-vitesse et l'algorithme PRESTO est 

utilisé pour les corrections de pression. L'algorithme Upwind du second ordre est adopté pour 

la discrétisation des équations de la quantité de mouvement et de l'énergie. Le résidu minimum 

est de 10−4 pour l'équation de continuité, 10−5 pour les équations de la quantité de mouvement 

et 10−8 pour l'équation d'énergie. Après avoir analysé la convergence du maillage et du pas de 

temps, trois tailles de maillage différentes ont été testées : 0,3 mm, 0,24 mm et 0,2 mm. Suite à 

ces tests, la taille de maillage choisie pour l'étude numérique est de 0,24 mm. Concernant le pas 

de temps, deux valeurs ont été testées : 0,2 s et 0,1 s. le pas de temps de 0,2 s est choisi pour les 

simulations. 
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4. Résultats et discussion 

4.1. Le processus de fusion avec et sans ailettes 

La figure 2-a illustre l'évolution des fractions liquide expérimentales et numériques dans 

trois configurations distinctes (avec ou sans ailettes). La fraction liquide déterminée 

expérimentalement est obtenue en mesurant la température et en appliquant la relation 

température-fraction liquide (2). La matrice de fractions liquide obtenues numériquement 

permet de calculer la fraction liquide moyenne pour chaque temps. 

Pour le premier cas, lorsque le MCP est chauffé sans introduction d'ailettes, le processus de 

fusion est relativement lent. Le MCP présente alors successivement différents modes de 

transfert de chaleur [10] : 

- Régime conductif : Le front est parallèle à la paroi verticale. 

- Régime conducto-convectif : Formation d'un point d'inflexion et d’une cellule de 

convection au-dessus de ce point. 

- Régime convectif : une cellule de convection couvre l'ensemble du domaine, ce qui 

améliore le transfert de chaleur dans le MCP.  

(a)                                                  (b) 

Figure 2 : (a) Fraction liquide totale numérique et expérimentale (b) Fraction liquide 

expérimentale 

 

Les données expérimentales sont en bon accord avec les résultats numériques (figure 2-a), 

avec des temps de fusion plus longs car l’échange thermique avec l'environnement n’est pas 

complètement négligeable au niveau de la paroi droite de la cavité expérimentale. En revanche, 

le modèle numérique suppose des parois adiabatiques, ce qui conduit à un transfert de chaleur 

maximal vers le front de fusion dans le coin supérieur droit et crée ainsi des pics de la fraction 

liquide. 

Dans les deux cas restants, deux longueurs différentes d’ailettes (25 mm et 60 mm) ont été 

ajoutées pour observer leur effet sur la fusion. Dans les deux cas (figure 2-a), le processus de 

fusion est accéléré parce que le cuivre fournit un chemin de transfert de chaleur préférentiel, 

augmentant le taux de fusion du MCP. Plus la longueur des ailettes augmente, plus la fusion est 
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rapide. Toutefois, ces données ne sont pas suffisantes pour distinguer les effets spécifiques de 

la conduction et de la convection dans chaque cas.  

 

4.2. Transport advectif versus transport diffusif 

Pour comprendre les mécanismes de transfert de chaleur impliqués, le nombre de Nusselt 

est défini comme le flux dimensionnel sur la plaque de cuivre : 

𝑁𝑢̅̅ ̅̅ =
1

𝜆(𝑇C−𝑇F)
∫ 𝜆

𝜕𝑇

𝜕𝑥∗
𝑥=0

1

0
𝜕𝑦∗            (8) 

Avec 𝑇C est la température de la plaque de cuivre, 𝑇F est la température de fusion et 𝜆 est la 

conductivité thermique du MCP. 

Un nombre dimensionnel noté « 𝑃𝑒̅̅̅̅  » est en outre introduit pour représenter le rapport du 

transport advectif moyen volumique sur le transport diffusif moyen volumique lorsque le MCP 

est totalement liquide (Eq. (9)). Le nombre 𝑃𝑒̅̅̅̅  est calculé dans les trois régions fluides 

entourant chaque ailette. Ces régions fluides sont définies en divisant le domaine fluide 

uniformément et horizontalement. 

𝑃𝑒̅̅̅̅ =  
∫(𝑢⃗⃗ .𝑔𝑟𝑎𝑑⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗(𝑇))

𝑇≥𝑇𝐹
𝑑𝑉

∫(𝛼∗∆𝑇)𝑇≥𝑇𝐹
𝑑𝑉

            (9) 

 

 

(a) (b) 

Figure 3 : (a) Nombre de Nusselt et 𝑃𝑒̅̅̅̅  pour les trois zones de chaque ailette pour 

différentes longueurs d'ailettes : - À gauche : L=25 mm - À droite : L=60 mm 

Les deux nombres sont calculés à partir des résultats numériques et illustrés dans la figure 3. 

Au début du chauffage, le nombre de Nusselt moyen est important pour les deux cas, car les 

ailettes permettent de réduire la résistance thermique du milieu. Il est plus élevé pour le cas des 

ailettes de 60 mm. 𝑃𝑒̅̅̅̅  est ici faible car la conduction domine le transfert de chaleur. Pour une 

longueur d'ailette de 25 mm, le nombre de Nusselt diminue et à 900 s, la convection commence 

à jouer un rôle clé dans le transfert de chaleur dans toutes les régions en raison de l'apparition 

d'instabilités de Rayleigh-Bénard entre les ailettes. Le rapport 𝑃𝑒̅̅̅̅  semble plus élevé pour la 

région centrale parce qu'elle subit deux circulations (de chaque côté de l'ailette). Les mêmes 
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commentaires peuvent être faits pour la deuxième longueur d'ailette avec un temps de régime 

transitoire autour de 1000 s. Ceci démontre que la longueur des ailettes n'induit pas de chute 

dans le transport convectif. De plus, malgré la faible conductivité du MCP, la diffusion de la 

chaleur joue toujours un rôle important dans le transfert de chaleur (𝑃𝑒̅̅̅̅  < 2). 

Lorsque le front s'éloigne des ailettes, le nombre de Nusselt atteint un plateau comme dans 

le cas sans ailettes. Le niveau de ce plateau se maintient tant que le front ne touche pas la paroi 

droite. Ces commentaires sont également observés sur les valeurs de 𝑃𝑒̅̅̅̅  de 900 s à 1800 s pour 

les ailettes plus courtes : - dans la région inférieure, 𝑃𝑒̅̅̅̅  atteint un plateau de 0,8 correspondant 

à un transfert de chaleur légèrement plus diffusif. - dans la région médiane, 𝑃𝑒̅̅̅̅  reste stable au-

dessus de 1, ce qui correspond à un transfert de chaleur légèrement plus convectif. - dans la 

région supérieure, 𝑃𝑒̅̅̅̅  est inférieur à 1, car toutes les circulations sont situées près de l'ailette 

centrale. Pour la deuxième longueur d’ailette, la longueur du plateau dure moins longtemps, 

entre 1000 s et 1200 s, car l'extrémité des ailettes est très proche de la paroi droite. Pour cette 

configuration, toutes les valeurs 𝑃𝑒̅̅̅̅  sont supérieures à 1, même pour la région inférieure, en 

raison de circulations convectives plus importantes. 

Lorsque le front liquide-solide touche la paroi droite dans les deux cas, le nombre de Nusselt 

et les valeurs 𝑃𝑒̅̅̅̅  diminuent car la convection est plus faible (le système a alors un 

comportement similaire au cas sans ailette). Cependant, la baisse est plus importante pour les 

ailettes les plus longues car l'homogénéité de la température est plus rapide. 

5. Conclusion 

Dans ce travail, une cavité parallélépipédique remplie de MCP a été étudiée par mesure de 

la température et évaluation de la fraction liquide. Les données expérimentales présentées 

permettent de suivre le front liquide-solide du MCP et de mesurer les champs de température 

dans le milieu considéré. Pour valider le modèle CFD développé avec Ansys Fluent, ses 

résultats numériques ont été comparés avec les données obtenues à partir des expérimentations. 

L'analyse a mis en évidence les différents régimes de fusion sous l'effet d'une source thermique 

chaude. 

Pour améliorer le système en termes d'inertie thermique, des ailettes métalliques ont été 

intégrées dans le matériau à changement de phase. Les simulations numériques ont permis 

d'étudier les performances du système lors du stockage. Les ailettes jouent un rôle clé dans la 

réduction de la résistance thermique du milieu en faisant fondre le MCP plus rapidement. En 

analysant leurs effets sur les régimes de transfert de chaleur, la conduction domine le transfert 

de chaleur pour les premières périodes de stockage, puis la convection joue un rôle clé en raison 

de la formation d'instabilités de Rayleigh-Bénard entre l’ailette et le front, en particulier dans 

la région centrale. Le rôle de la convection diffère selon la région et la longueur des ailettes. Le 

nombre de Nusselt présente le même comportement que le système sans ailettes, les temps de 

mode étant simplement raccourcis. 

En ce qui concerne le déstockage, il est crucial de noter que la performance du système 

dépend principalement de la diffusion de la chaleur. Ce processus induit une dynamique plus 

lente et moins performante que lors du stockage, maintenant ainsi une récupération partielle de 

l'énergie, avec seulement 50 % de l'énergie du MCP récupérée dans les deux scénarios testés, 

indépendamment de la longueur des ailettes. Ces résultats soulignent l'importance de 

comprendre les différentes dynamiques thermiques pour concevoir et optimiser les systèmes à 

changement de phase avec des ailettes. 
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Résumé - Lors de la trempe d’un acier, il est fréquent qu’une couche d’oxyde soit présente à la surface
impactée par le fluide de refroidissement. L’influence de cette couche d’oxyde est mal connue dans
la littérature. Aussi, l’objectif de cet article est de quantifier l’impact de celle-ci sur les champs de
température au sein de l’acier ainsi que sur les transformations de phases au sein du métal. On montre
que la couche d’oxyde a un impact très limité quand son épaisseur est inférieure à 200µm et que la
résistance de contact à l’interface {couche d’oxyde-acier} n’excède pas 10−5Km2W−1.

Nomenclature

Métallurgie
k Coefficient des lois JMAK
n Exposant des lois JMAK
y Fraction volumique
ξ Fraction volumique normalisée
ξe Volume étendu
S Somme de Scheil
HV Dureté Vickers
Thermique
T Température, K
ρ Masse volumique, kg/m3

C Capacité calorifique massique, J/(kgK)
λ Conductivité thermique, W/(mK)
a Diffusivité thermique, m2/s
Rc Résistance de contact, Km2W−1

h Coefficient d’échange par convection,
Wm−2K−1

∆H Chaleur latente de transformation, J/m3

A3 Température d’apparition de la Ferrite, K
A1 Température d’apparition de la Perlite, K
Bs Température d’apparition de la Bainite, K
Ms Température d’apparition de la Martensite, K
Indices
1 Couche d’oxyde
2 Acier
A Austénite
F Ferrite
P Perlite
B Bainite
M Martensite

1. Introduction

La trempe par aspersion d’eau est un traitement thermique utilisé pour conférer aux aciers
des propriétés de résistances mécaniques spécifiques. Cette opération consiste d’abord à por-
ter l’acier à une température suffisante, généralement entre 800◦C et 900◦C, pour former de
l’austénite. Après une période de maintien à cette température d’austénitisation, l’acier est
refroidi par aspersion d’une grande quantité d’eau liquide. Au cours de ce processus de re-
froidissement, l’acier subit différentes transformations de phases. Celles-ci dépendent de la
température d’austénitisation et de la vitesse de refroidissement et influent directement sur les
microstructures et sur les propriétés mécaniques finales de l’acier. La ductilité du matériau, sa
limite d’élasticité, sa résilience, ainsi que sa dureté sont les propriétés affectées par la trempe.
Lors de la chauffe et du maintien en température en atmosphère oxydante précédant la trempe,

https://doi.org/10.25855/SFT2024-078
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une couche d’oxyde se développe sur la surface du métal. Celle ci est généralement nommée
calamine et consiste en une superposition de différentes strates d’oxydes, à savoir de l’hématite
Fe2O3, de la magnétite Fe3O4 et de la wustite FeO [12]. Toutefois, il s’avère que la vi-
tesse de formation de la wustite est élevée devant celle des autres oxydes de fer, de sorte que
l’on considérera dans ce travail que la couche d’oxyde est uniquement constituée de FeO. La
conductivité des oxydes étant usuellement inférieure d’un ou deux ordres de grandeur à celle des
métaux dont ils sont issus [5], les échanges thermiques vont être moindres lors de la trempe, ce
qui peut modifier la cinétique de refroidissement et donc la nature et la proportion des consti-
tuants formés lors de la décomposition de l’austénite. Par ailleurs, le contact entre la couche
d’oxyde et le métal est généralement imparfait ce qui contribue à diminuer encore le flux dis-
sipé et à isoler encore davantage le métal (existence d’une résistance de contact).
L’influence de cette couche d’oxyde sur la chaleur dissipée lors de la trempe et donc sur les
propriétés de l’acier à l’issue de celle-ci est mal documentée dans la littérature. L’objectif de ce
travail est donc d’étudier numériquement son effet en prenant en compte la couche d’oxyde et
l’interface oxyde-métal. Une attention particulière est donnée à la thermodépendance des pa-
ramètres physiques et la prise en compte des transformations de phases.
La première partie de ce papier est consacré à la description mathématique de l’assemblage
{couche d’oxyde-acier}. Le comportement métallurgique de l’acier 42CrMo4 utilisé dans ce
travail ainsi que la manière dont la trempe est modélisée sont ensuite présentés dans une deuxième
partie. Enfin, une dernière partie expose les résultats marquants obtenus en analysant les in-
fluences respectives de l’épaisseur de la couche d’oxyde et de la résistance de contact.

2. Formulation mathématique du système thermique {couche d’oxyde - acier}
On considère la trempe d’une plaque d’acier 42CrMo4 d’épaisseur e2, de masse volumique

ρ2, de conductivité thermique λ2 et de capacité calorifique massique C2. La plaque est sur-
montée par une couche d’oxyde FeO d’épaisseur e1 et de propriétés ρ1, λ1 et C1. La surface
impactée par le jet d’eau utilisé lors de la trempe est repérée par l’abscisse x = 0, l’axe x étant
orienté vers le bas. La figure (1) représente la configuration de notre étude.

Milieu 2: Acier de propriétés 2, C2 et 2 

Milieu 1: Couche d'oxyde de propriétés 1, C1 et 1 

x

0

e1

e1 + e2

h

Rc

Figure 1 : Configuration étudiée

Au cours de la trempe, l’acier subit d’importantes variations de température : en effet, cette
dernière varie de 850◦C à 20◦C. Compte tenu de la gamme de températures étendue mise
en jeu, la thermodépendance des propriétés de l’acier doit être prise en considération dans
la modélisation. Par ailleurs, différentes transformations de phases dans l’acier vont être in-
duites par le refroidissement, ce qui va conduire à l’apparition d’une puissance volumique
ainsi qu’à une modification des propriétés physiques de l’acier en cours de refroidissement.
En conséquence, un terme de chaleurs latentes de transformations Q̇2(t) doit être ajouté à
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l’équation de la chaleur associée à l’acier pour prendre en compte la création des nouveaux
constituants. Enfin, on étudie la trempe d’une plaque d’acier de grandes dimensions par rapport
à son épaisseur ce qui permet de considérer que le transfert de chaleur est unidimensionnel.
Dans ce cadre, les équations de la chaleur pour la couche d’oxyde et pour l’acier s’écrivent
respectivement :

∂T1

∂t
=

1

ρ1C1

(
λ1

∂2T1

∂x2
+

∂λ1

∂x

∂T1

∂x

)
(1)

∂T2

∂t
=

1

ρ2C2

(
λ2

∂2T2

∂x2
+

∂λ2

∂x

∂T2

∂x

)
+

Q̇2(t)

ρ2C2

(2)

Le terme source Q̇2(t) est relié aux cinétiques de transformation de phases par la relation (3) :

Q̇2(t) =
∑

i

∆Hi
dyi
dt

(3)

où ∆HFerrite = ∆HPerlite = 5, 9× 108Jm−3, ∆HBainite = 2, 4× 108Jm−3 et ∆HMartensite =
4, 4× 108Jm−3 ([7] et [4]).
Les propriétés thermophysiques de l’acier sont déterminées à partir des fractions volumiques de
ses constituants yi par des lois de mélange [11] :

ω =
∑

i

yi ωi avecω = {ρ, λ, C} (4)

La dureté Vickers est calculée par une loi de mélange analogue selon :

HV = HVA +
∑

i

(HVi(Tk)−HVA)dyi (5)

où HVi(Tk) désigne la dureté du constituant i formé à la température Tk. Les valeurs de HVi(Tk)
utilisées dans ce papier sont tirées de données expérimentales [7].
On modélise le flux thermique convectif engendré par l’impact du jet sur la plaque par la loi de
Newton. Les échanges convectifs de chaleur sont négligés sur la face opposée. Par ailleurs, le
contact entre la couche d’oxyde et l’acier est considéré comme imparfait ce qui se traduit par
l’existence d’une résistance de contact Rc à l’interface entre ces deux milieux. Les conditions
limites associées aux équations (1) et (2) s’écrivent alors :

λ1
∂T1

∂x
(x = 0, t) = h(T1(x = 0, t)− T∞) (6)

λ1
∂T1

∂x
(x = e1, t) = λ2

∂T2

∂x
(x = e1, t) (7)

T1(x = e1, t)− T2(x = e1, t) = −Rcλ1
∂T1

∂x1

(x = e1, t) (8)

∂T2

∂x
(x = e1 + e2, t) = 0 (9)

La condition (7) traduit la continuité du flux à l’interface. La température du jet loin de la surface
du métal est fixée à T∞ = 20◦C.
A l’instant initial, on considère que l’acier est complètement austénisé et que sa température est
de T0 = 850◦C. La couche d’oxyde est supposée à la même température que celle de la plaque.
On ajoute donc aux équations (1) et (2) les conditions initiales :

T1(x, t = 0) = T2(x, t = 0) = T0 (10)
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yA(x, t = 0) = 1 (11)

où yA désigne la fraction volumique en austénite.
Les variations des propriétés thermiques et métallurgiques de cet acier avec la température
ont déjà été déterminées pour les différents constituants dans des travaux précédents ([7] et
[4]). En ce qui concerne la couche d’oxyde, les variations de sa conductivité thermique λ1

avec la température ont été évaluées dans [2] et celles de sa capacité calorifique massique dans
[1]. Sa masse volumique a été prise constante et égale à ρ1 = 5700kgm−3. Les propriétés
thermodépendantes des différents constituants de l’acier 42CrMo4 ainsi que celles de l’oxyde
FeO sont représentée sur la figure (2). Les domaines de températures indiqués sur la figure (2)
seront définis dans la partie 3..
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Figure 2 : Variations des propriétés thermophysiques de l’acier 42CrMo4 et de la couche d’oxyde FeO
avec la température d’après [7], [4], [2] et [1]

Le système d’équations non linéaires (1) et (2) associé aux conditions limites (6) (7) (8) (9)
et aux conditions initiales (10) et (11) est ensuite résolu numériquement par la méthode des
différences finies. Les schémas utilisés pour la discrétisation spatiale sont d’ordre 2 et on utilise
une méthode d’Euler progressive du premier ordre pour approximer les dérivées temporelles.

3. Aspects métallurgiques

3.1. Transformations diffusives et displacives des aciers austénisés et diagramme TTT

Deux types de changements de phases ont lieu lors du refroidissement d’un acier austénisé.
Le premier met en jeu des transformations de phases avec diffusion dépendant à la fois du
temps et de la température. La ferrite proeutectoı̈de, la perlite et la bainite sont les constituants
se formant à partir de l’austénite dans de telles transformations. A une température donnée, la
durée au bout de laquelle se forme une nouvelle phase en conditions isothermes est appelée
temps d’incubation ti. La formation des constituants issus de transformations diffusives obéit à
la loi de Johnson-Mehl-Avrami-Kolmogorov (JMAK) (voir [9] et [10]) donnée par :

yi = ydy
max
i (1− exp(−ki(t− ti)

ni)) (12)
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Dans cette expression, yd désigne la fraction volumique d’austénite disponible, ymax
i la fraction

volumique du composant i formable. Ces grandeurs ainsi que les coefficients ki et ni dépendent
de la température et ont été déterminés à la température considérée expérimentalement en amont
de cette étude pour chaque constituant.
La seconde catégorie ne dépend que de la température et est qualifiée de displacive : la trans-
formation de l’austénite vers la martensite est la seule transformation displacive qui intervient
ici. La formation de la martensite est décrite, quant à elle, par la loi de Koistinen-Marburger :

yM = yd(1− exp(α(MS − T )m)) (13)

α = 0.011K−1 et m = 1 pour les aciers hypoeutectoı̈des faiblement alliés, ce qui est le cas
pour l’acier 42CrMo4 de notre étude. MS (≪ Martensite Start ≫) est la température en dessous
de laquelle commence la formation de martensite.
En métallurgie, ces différentes transformations de phase sont classiquement représentées sur
des diagrammes ≪ Temps-Température-Transformation ≫ (diagrammes TTT [6]). Ces derniers
dépendent des conditions dans lesquelles a été réalisée l’austénitisation de l’acier (Température,
Durée, ...) et sont établis expérimentalement dans des conditions isothermes : l’austénite est
refroidie rapidement depuis la température d’austénitisation jusqu’à une certaine température à
laquelle elle est maintenue et on analyse par dilatométrie la proportion de constituant se formant
au cours du temps. Le diagramme TTT correspondant à l’acier 42CrMo4 étudié ici est tiré de
[7] et [4] et est représenté figure (3).

10
1

10
2

10
3

400

600

800

Bainite

Martensite

AusténiteA3

A1

Bs

Ms

Ferrite Perlite

Figure 3 : Diagramme TTT de l’acier 42CrMo4 d’après [7] et [4] : les lignes continues indiquent le
début d’une transformation de phase lors d’un maintien isotherme. Celles sous forme de tirets et en
pointillés spécifient les instants où respectivement 10% et 90% de la fraction volumique maximale ymax

du constituant s’est formée
Il met en évidence différents intervalles de température en fonction des constituants pouvant se
créer :

— Pour A1 ≤ T ≤ A3, la ferrite proeutectoı̈de est le seul constituant possible.
— Pour BS ≤ T ≤ A1, seules la ferrite proeutectoı̈de et la perlite peuvent apparaı̂tre.
— La plage MS ≤ T ≤ BS correspond à la formation possible de la bainite.
— Enfin quand T ≤ MS , la martensite se forme.

3.2. Modélisation de la trempe grâce au diagramme TTT

Les constituants pouvant se former lors d’une trempe sont les mêmes que ceux apparaissant
lors des transformations isothermes représentées sur un diagramme TTT. Pour prévoir les trans-
formations de phases lors d’un refroidissement continu, nous utilisons ici le modèle développé
initialement par Fernandes et al [7] et Farias [3] et enrichi par Jeyabalan et al [11]. Ce modèle
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décrit la trempe par une succession de transformations isothermes.
Dans cette approche, les instants où les transformations diffusives surviennent sont déterminés
par la méthode de la somme de Scheil [8] en reposant sur le principe d’additivité : quand cette
dernière vaut 1, le changement de phase s’amorce. Cette somme est définie par :

S = f
∑

k

∆tk
ti(Tk)

(14)

où ∆tk désigne le pas de temps à l’instant k et ti(Tk) est le temps d’incubation en condition
isotherme à la température Tk. La valeur du coefficient f est ajustée afin de se rapprocher au
mieux des données expérimentales. Dans notre cas, f est fixé à 1 pour les transformations de
l’austénite en ferrite et perlite. Pour la bainite en revanche, l’hypothèse est faite que l’incuba-
tion ne dépend pas des incubations à plus haute température [7] : aussi au premier instant où T
devient inférieure à BS , la somme de Scheil est réinitialisée en posant f = 0.
Les moments où débutent les transformations diffusives étant donnés par le critère de la somme
de Scheil, il est pratique de reformuler les lois JMAK (12) en éliminant le temps d’incubation
ti et de travailler avec des incréments de fraction volumique dy. Pour ce faire, on détermine
d’abord les fractions volumiques normalisées ξ, puis les volumes étendus ξei et on en déduit les
dyi. Les expressions correspondantes pour les différents constituants dyi sont détaillées dans
[11] et récapitulées dans le tableau ci dessous.

Ferrite Perlite Bainite
BS ≤ T ≤ A3 BS ≤ T ≤ A1 MS ≤ T ≤ BS

ξ ξF =
yF

ymax
F

ξP =
yP

ymax
P (1− yF )

ξB =
yB

ymax
B (1− yF − yP )

ξe ξeF = − log(1− ξF ) ξeP = − log(1− ξP ) ξeB = − log(1− ξB)

dξe dξeF = nF k
1

nF

F ξ
1− 1

nF

eF dt dξeP = nP k
1

nP

P ξ
1− 1

nP

eP dt dξeB = nBk
1

nB

B ξ
1− 1

nB

eB dt

dy dyF = ymax
F (1− ξF )dξeF dyP = (1− yF )y

max
P (1− ξP )dξeP dyB = (1− yF − yP )y

max
B (1− ξB)dξeB

Comme la formation de martensite ne dépend que de la température, la loi de Koistinen-
Marburger (13) est utilisable telle quelle.

4. Influence de l’épaisseur de la couche d’oxyde et de la résistance de contact

On étudie l’influence de la couche d’oxyde en distinguant les rôles de son épaisseur et ce-
lui de la résistance de contact modélisant le contact imparfait à l’interface avec l’acier. On se
place dans le cas d’une trempe martensitique où le refroidissement de l’acier est très brutal afin
d’augmenter la dureté de l’acier par la formation de martensite : le coefficient d’échange par
convection a donc été fixé à h = 2000Wm−2K−1 dans toutes les simulations. On a également
systématiquement considéré une plaque d’acier d’épaisseur e2 = 1 cm.

4.1. Impact de l’épaisseur e1 de la couche d’oxyde

Une première série de simulations a été menée afin de quantifier l’impact de l’épaisseur de
la couche d’oxyde. Afin de véritablement séparer le rôle de cette dernière de la résistance de
contact, on a considéré que le contact était parfait et que la résistance de contact était donc nulle.
La gamme d’épaisseurs e1 étudiée s’étend de 100µm jusqu’à 2 mm, étant donné qu’il est peu
probable d’excéder cette valeur dans la réalité. Les variations au cours de temps des champs de
température ainsi que des fractions volumiques de martensite sont présentées sur la figure (4).
On observe le caractère isolant de la couche d’oxyde : la face avant de l’acier se refroidit jusqu’à
T∞ = 20◦C d’autant plus lentement que la couche d’oxyde est épaisse (4). En conséquence, on
observe que plus e1 est important et plus la formation de martensite est retardée : celle-ci débute
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Figure 4 : Evolution des températures et des fractions volumiques de martensite en face avant pour
différentes épaisseurs de couche d’oxyde

au bout de 20 s en cas de couche de fine épaisseur (e1 = 100µm) tandis qu’elle ne commence
qu’après 40 s quand l’épaisseur de la couche est plus importante (e1 = 2mm). Comme attendu,
la dureté obtenue est quasiment la même en fin de trempe (HV = 640) : on obtient une fraction
volumique de martensite de près de 95% avec environ 5% d’austénite résiduelle. A noter qu’on
observe juste quelques traces de bainite (environ 2%) quand e1 = 2mm . Les différents graphes
montrent que l’épaisseur de la couche d’oxyde est négligeable lorsqu’elle est inférieure à 200
µm.

4.2. Rôle de la résistance de contact Rc

Dans le but de quantifier le seul effet de la résistance de contact, une couche d’oxyde relati-
vement fine de e1 = 200µm a été imposée dans ce paragraphe. Nous avons considéré que Rc

variait entre 10−6Km2W−1 et 10−3Km2W−1, ce qui correspond à l’intervalle de valeurs usuel-
lement rencontrées pour des résistances de contact [5]. Les résultats en terme d’évolutions de
champ de température et de fraction volumique de martensite sont illustrés en face avant sur la
figure (5). Comme attendu, on observe qu’augmenter la valeur de la résistance de contact ac-
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Figure 5 : Evolution des températures et des fractions volumiques de martensite en face avant pour
différentes valeurs de résistances de contact

croı̂t le caractère isolant de la couche d’oxyde : plus Rc est important et plus le refroidissement
est lent et l’apparition de martensite retardée. La différence la plus notable par rapport au para-
graphe précédent réside dans le fait que la dureté et la microstructure de l’acier en fin de trempe
dépendent de la valeur de la résistance de contact. Dès que celle ci dépasse 10−4Km2W−1, de
la bainite se forme en quantité suffisamment importante pour conduire à une réduction signifi-
cative de la dureté finale. Pour Rc = 10−3Km2W−1, on obtient une dureté HV = 600 uniforme
dans la couche d’acier contre HV = 640 avec un faible gradient dans l’épaisseur si Rc est 10
fois plus faible montrant ainsi que des valeurs importantes de la résistance de contact limitent
l’efficacité de la trempe. L’observation des résultats des différentes simulations indique que la
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résistance de contact est négligeable quand Rc ≤ 10−5Km2W−1.

5. Conclusion

Dans cet article, l’influence d’une couche d’oxyde lors de la trempe d’un acier a été étudiée.
On a mis en évidence les rôles distincts de son épaisseur ainsi que de la résistance de contact à
l’interface avec l’acier. Nous avons montré qu’en dessous d’une épaisseur e1 = 200µm et d’une
valeur de résistance Rc ≤ 10−5Km2W−1, la couche d’oxyde a un impact très limité. Lorsque
ces deux paramètres deviennent suffisamment importants, la couche d’oxyde isole l’acier, re-
tarde la formation de martensite et favorise l’apparition d’autres constituants. Pour avoir une
influence significative à elle seule, l’épaisseur de la couche d’oxyde doit être très importante par
rapport aux valeurs rencontrées dans la réalité : on estime généralement qu’elle n’excède pas les
100µm. Les valeurs de résistances de contact aboutissant à des modifications importantes des
microstructures et de la dureté de l’acier paraissent beaucoup plus plausibles par rapport aux
valeurs généralement admises dans la littérature. Ceci est d’autant plus vrai qu’on a considéré la
couche d’oxyde comme une entité unique dans cette étude alors qu’elle est elle même constituée
de plusieurs strates, donc de plusieurs interfaces auxquels peuvent être associées des résistances
de contact.
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